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   i 
Kurzfassung 
Schaltaktoriksysteme werden in Getrieben zur automatischen Gangwahl eingesetzt. Ihr 
Systemdesign beeinflusst dadurch neben den Kosten auch die Dynamik des Getriebes. 
Als Alternative zu elektrohydraulischen Systemen werden zunehmend, vorwiegend aus 
Kostengründen, elektrodynamische Konzepte eingesetzt. Durch neue Schaltelemente 
und um den steigenden Dynamik- und Kostenanforderungen gerecht zu werden, ist eine 
Weiterentwicklung dieser Systeme notwendig. Über die Analyse des Schaltprozesses 
ergeben sich dazu im Wesentlichen zwei Ansätze.  
Das optimale Systemdesign wird in Bezug auf die Kosten und die Dynamik über einen 
simultanen Optimierungsansatz bestimmt. Neben dem Design wird die Dynamik des 
designrelevanten Auslegevorgangs mithilfe einer optimalen Steuerung in einem simul-
tanen Optimierungsproblem ermittelt. Ergänzend werden die Sensitivitäten bestimmt, 
die eine zielgerichtete Analyse der Nebenbedingungen ermöglichen und weiteres Po-
tenzial aufzeigen. 
Neben dem Auslegevorgang kann auch während der Synchronisierung durch geeignete 
Wahl einer Regelungsstrategie die Schaltzeit reduziert werden. Dazu ist ein detaillier-
teres Simulationsmodell notwendig, welches die Synchronisierung und den restlichen 
Antriebsstrang darstellt. Das Modell ermöglicht eine simulative Untersuchung und Be-
wertung verschiedener Strategien. Dies wird ergänzt durch Untersuchungen an einem 
modularen und kompakten Schaltaktorikprüfstand, der lediglich die Differenzdrehzahl 
an der Synchronisierung abbildet. Zudem ermöglicht der Prüfstand die Untersuchung 
des Schaltverhaltens von Zahnkupplungen, wie sie in elektrisch synchronisierten Ge-
trieben verwendet werden.  
Inspiriert durch die neuen Schaltelemente und die verschiedenen Entwicklungsmetho-
den für mechatronische Systeme, wird in Verbindung mit der verwendeten 
multidisziplinären Mehrzieloptimierung eine Designmethode abgeleitet. Die frühzeitige 
Einbindung von Optimierung in den Entwicklungsprozess trägt dabei zu einer zielge-
richteten Weiterentwicklung bei und der multidisziplinäre Ansatz ermöglicht eine 




Shifting systems are used in transmissions for automatic gear selection. Their design 
also influences the dynamics and cost of transmissions. As alternative to electrohydrau-
lic systems, electrodynamic concepts are increasingly being used mainly for cost 
reasons. Owing to new shift elements and to fulfill the rising dynamics as well as cost 
requirements, further development of these systems is necessary. The analysis of the 
shifting process essentially involves two approaches. 
The optimal system design in terms of cost and dynamics is determined by a simultane-
ous optimization approach. In addition to the design, the dynamics for the design-
relevant disengage process are determined by means of an optimal control in one sim-
ultaneous optimization problem. Further results are the sensitivities, which enable a 
purposive analysis of the boundary conditions and show further potential. 
In addition to the disengage process, the shifting time can also be reduced during the 
synchronization by suitable selection of a control strategy. For this purpose, a detailed 
simulation model is necessary, which can represent the synchronization and the remain-
ing drive train. The model allows a simulative investigation and comparison of different 
strategies. This is supplemented by investigations at a modular and compact shifting 
actuator test rig, which only takes the differential speed into account. In addition, the 
test rig makes it possible to investigate the shifting behavior of toothed clutches, as used 
in electrically synchronized transmissions. 
Inspired by new shift elements in transmissions and the different development methods 
for mechatronic systems, a design method is derived in conjunction with the multidis-
ciplinary multiobjective optimization. The early integration of optimization into the 
development process contributes to a purposive development and the multidisciplinary 
approach enables a holistic view of the system. 
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1 Einleitung 
1.1 Motivation und Ziel 
Bereits in einem frühen Stadium der Automobilentwicklung wurde die Automatisierung 
des Schaltvorgangs angestrebt. Neben der Anmeldung des Automatgetriebes (AT) zum 
Patent im Jahr 1925 [1] wurde in der gleichen Zeit die Unterstützung des Schaltvor-
gangs an Handschaltgetrieben (MT) mittels pneumatischer Aktoren beschrieben [2]. 
Allerdings konnten sich alternative Konzepte zum AT erst seit den 90er-Jahren etablie-
ren [3]. Dazu gehört neben dem automatisierten Handschaltgetriebe (AMT) das bereits 
1939/40 beschriebene Doppelkupplungsgetriebe (DCT) [4], [5]. Insbesondere das DCT 
profitiert seit seiner Großserieneinführung im Jahr 2003 [6] vom allgemein wachsen-
den Markt der automatisierten Getriebe und konnte seinen Marktanteil in letzter Zeit 
deutlich steigern [3]. Weiterhin ist davon auszugehen, dass die Absatzzahlen, unter 
anderem in Verbindung mit der Elektrifizierung von Getrieben, in Zukunft weiter zu-
nehmen werden [7]. 
Während die ersten Serien-DCT ausschließlich hydraulische Aktoren nutzten [6], wer-
den heute auch elektromechanische Aktoren erfolgreich in der Serie eingesetzt [8]–
[10]. Elektromechanische Systeme zeichnen sich zumeist durch eine bedarfsgerechte 
Leistungsaufnahme und geringere Anforderungen an die Fertigung aus, wodurch die 
Herstellkosten sinken [3], [11]. Allerdings besitzen sie, aufgrund der mechanischen 
Energieleitung, im Vergleich zu hydraulischen Systemen stärkere Restriktionen in Be-
zug auf die Anordnung der einzelnen Bauteile. Die Schaltzeit der Systeme ist stark 
abhängig von der konkreten Konstruktion des Systems und dem Gangsprung, wobei die 
Dynamik von hydraulischen und elektromechanischen Aktoren vergleichbar ist [11], 
[12].  
Zwar werden in der Literatur verschiedene elektromechanische Schaltaktoriksysteme 
beschrieben [9], [10], [13]–[21], jedoch wird überwiegend die vom Motorrad abgelei-
tete Schaltwalze [22] auf Basis des elektrodynamischen Prinzips in Serien-DCT 
eingesetzt. Gängig ist der Einsatz einer Schaltwalze je Teilgetriebe, um den Vorteil der 
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Schaltwalze zur Bewegung mehrerer Schaltgabeln zu nutzen, aber dennoch Gänge un-
abhängig in den Teilgetrieben schalten zu können. Aufgrund der Nutzung einer 
Schaltwalze je Teilgetriebe müssen im Normalfall die Gänge des Teilgetriebes sequen-
tiell durchlaufen werden, was bei Mehrfachschaltungen eine höhere Schaltzeit 
gegenüber einer Einzelansteuerung der Schaltgabeln bedeutet. Durch die mit der 
Schaltwalze einhergehenden Bauraumrestriktionen werden sie überwiegend in Fahr-
zeugen mit Front-Quer Architektur verwendet, da durch die kurze aber eher hohe 
Konstruktion des Getriebes ausreichend Bauraum vorhanden ist.  
Front-Quer DCT-Getriebe werden aktuell größtenteils in A- und B-Segment-Fahrzeugen 
eingesetzt, sodass mit der Verwendung von elektrodynamischen Schaltaktoriksystemen 
insbesondere die hohen Kostenanforderungen dieser Fahrzeuge erfüllt werden. Um den 
steigenden Anforderungen an Kosten und Dynamik in diesem wachsenden Fahr-
zeugsegment in Zukunft gerecht zu werden, ist eine Verbesserung des Gesamtsystems 
notwendig [23]. Zudem steigen die Anforderungen an Dynamik und Komfort durch die 
aktuelle Umstellung sportlich orientierter Fahrzeuge auf Front-Quer Architektur [24]. 
In dieser Arbeit wird daher untersucht, inwiefern durch eine ganzheitliche Betrachtung 
und den Einsatz von Optimierungsmethoden die elektrodynamische Schaltaktorik kos-
tengünstiger gestaltet und die Dynamik gesteigert werden kann.  
Neben dem konkreten Beispiel der Schaltwalzenaktorik im DCT ergeben sich durch die 
Elektrifizierung von Getrieben [25], [26] sowie durch neue Synchronisierungssysteme 
[27] neue beziehungsweise andere Anforderungen an Schaltaktoriksysteme. So können 
durch die Drehzahlanpassung über die elektrische Maschine einfache Zahn- und Klau-
enkupplungen statt Reibsynchronisierungen eingesetzt werden. Bei diesen Kupplungen 
ergeben sich wesentlich geringere Kraftanforderungen und durch die zumeist geringere 
Anzahl an Stellelementen ist der Aufbau eines Hydrauliksystems nicht zwingend ziel-
führend. Daher wird am Ende der Arbeit ein Ausblick gegeben, wie die am Beispiel der 
Schaltwalzenaktorik eines Seriengetriebes entwickelte Methode die Entwicklung ver-
schiedener Schaltaktoriksysteme vereinfachen kann. Zudem handelt es sich bei der 
Schaltaktorik durch die Kombination von Mechanik und Elektronik um ein mechatroni-
sches System [28], sodass basierend auf dem Stand der Forschung untersucht wird, wie 
Entwicklungsmethoden für mechatronische Systeme von dem gezeigten Vorgehen pro-
fitieren können. Der Fokus liegt dabei auf mechatronischen Systemen mit einem 
Rotationsmotor und einem Getriebe, das diese Bewegung in eine translatorische Bewe-
gung umformt.  
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1.2 Gliederung und Vorgehen in der Arbeit 
In Kapitel 2 wird neben der Schaltwalzenaktorik als Referenzsystem auch die Synchro-
nisierung als Prozess des mechatronischen Systems erläutert. Dabei bietet die 
Verwendung einer Schaltwalzenaktorik aus einem Seriengetriebe als Referenz für die 
Analyse und die Optimierung von Schaltaktoriksystemen wesentliche Vorteile in Bezug 
auf die Datenbasis. Über die Analyse des Forschungstands in Bezug auf Entwicklungs-
methoden für Schaltaktoriksysteme und allgemeine mechatronische Systeme wurde ein 
Vorgehen zur Optimierung und Verbesserung der Schaltwalzenaktorik für diese Arbeit 

































Abbildung 1.1: Schematische Darstellung des Vorgehens in der Arbeit 
Basierend auf diesem Vorgehen erfolgt in Kapitel 3 die Modellbildung. Durch die Abs-
traktion des Systems bestehend aus Schaltwalzenaktorik inklusive Getriebesteuergerät 
(TCU) ergeben sich zwei verschiedene Modellierungsstrategien. Zum einen wird ein 
Modell zur Gesamtsystemoptimierung aufgebaut, welches nur die wesentlichen Aspekte 
des Systemverhaltens berücksichtigt. In Kombination mit der geeigneten Auswahl eines 
Optimierungsverfahrens wird dadurch eine kurze Rechenzeit bei ausreichender Modell-
güte erreicht. Unter Berücksichtigung des Optimierungsverfahrens, weiteren 
Nebenbedingungen und der Zielfunktion folgt auf Basis des Modells die Formulierung 
des Optimierungsproblems. Durch die ganzheitliche Betrachtung des Systems in der 
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Optimierung werden Wechselwirkungen zwischen den einzelnen Domänen eines me-
chatronischen Systems (Mechanik, Elektronik, Ansteuerung) berücksichtigt, welche die 
Ergebnisse wesentlich beeinflussen können. Aufbauend auf dem vereinfachten Modell 
wird ein detaillierteres Simulationsmodell entwickelt, welche zur Verbesserung und Be-
wertung der Regelungsstrategie genutzt wird. Wesentlicher Aspekt der detaillierten 
Modellbildung ist die dynamische Simulation der Synchronisierung, welches auf Basis 
der Abstraktion für die Bestimmung der Regelungsstrategie notwendig ist. Die Modell-
bildung wird durch Fahrzeug- und Prüfstandsmessungen unterstützt, um einzelne 
Parameter zu identifizieren und die Modelle zu validieren.  
In Kapitel 4 werden die Ergebnisse der Gesamtsystemoptimierung am konkreten Bei-
spiel der Schaltwalzenaktorik des DCT vorgestellt. Neben der Pareto-Front für die 
unterschiedliche Gewichtung der Kosten und Schaltzeit als Ziele der Optimierung, wer-
den auch die Kennlinien des Motors sowie das dynamische Systemverhalten näher 
betrachtet. Ein weiteres wichtiges Ergebnis der Optimierung sind die Sensitivitäten der 
Nebenbedingungen und Parameter. Sie werden genutzt, um weiteres Potenzial zur Ver-
besserung von Schaltwalzensystemen aufzuzeigen.  
Während bei der Gesamtsystemoptimierung eine optimale Steuerung genutzt wird, 
folgt in Kapitel 5 eine detaillierte Analyse der Regelungsstrategie. Basierend auf den 
verschiedenen Synchronisierungsstrategien im Stand der Forschung, die überwiegend 
für hydraulische Systeme ausgelegt sind, folgt die simulative Umsetzung mithilfe des 
detaillierten Simulationsmodells. Neben der Regelung während der Synchronisierung 
wird auch die Regelung des Auslegevorgangs betrachtet, um eine zur optimalen Steue-
rung vergleichbare Dynamik am Realsystem erreichen zu können. Ergänzt wird die 
simulative Regelungsanalyse durch eine experimentelle Verifizierung mithilfe eines da-
für konstruierten Schaltaktorikprüfstands, dessen Erkenntnisse zudem zur 
Verbesserung der Modellgüte der Simulationsmodelle dienen. Ziel der Verbesserung 
der Regelungsstrategie ist die Reduzierung der Schaltzeit, wobei auch Komfortaspekte 
mitberücksichtigt werden.  
In Kapitel 6 erfolgt eine nähere Analyse, inwiefern die Erkenntnisse der Gesamtsys-
temoptimierung auf Schaltaktoriksysteme mit Zahnkupplungen in elektrisch 
synchronisierten Getrieben und für weitere mechatronische Systeme übertragbar sind. 
Zunächst wird die Möglichkeit der abschnittsweisen Formulierung des Optimierungs-
problems unter dem Aspekt der Optimierung von Schaltaktoriksystemen in elektrisch 
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synchronisierten Getrieben betrachtet. Anschließend wird auf Basis des iterativen Vor-
gehens in Abbildung 1.1 eine Designmethode abgeleitet, deren Ziel es ist durch eine 
geeignete und frühzeitige Einbindung von Optimierung den Entwicklungsprozess von 
mechatronischen Systemen zu verkürzen und das Ergebnis der Entwicklung zu verbes-
sern. Zudem erfolgt eine Einordnung in bestehende Entwicklungsmethoden auf Basis 
des Forschungstands.
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2 Grundlagen und Stand der Forschung 
In diesem Kapitel werden zum besseren Verständnis der Arbeit wichtige Grundlagen in 
Bezug auf Schaltwalzensysteme und Synchronisierungen beschrieben. Des Weiteren 
wird der aktuelle Stand der Forschung von Synchronisierungsstrategien sowie Entwick-
lungsmethoden für Schaltaktoriksysteme und allgemeine mechatronische Systeme 
betrachtet. 
2.1 Schaltwalzenaktorik 
Der Gangwechsel im Getriebe erfolgt durch die translatorische Bewegung der Schie-
bemuffe (siehe Abbildung 2.2). In automatisierten Getrieben wird diese Bewegung 
durch Aktoren durchgeführt, welche sehr unterschiedlich gestaltet sein können und im 
Allgemeinen als Schaltaktoriksysteme bezeichnet werden. Da sich dieser Gangwechsel 
beim DCT durch die Momentenübertragung über das andere Teilgetriebe nicht zwin-
gend durch eine Zugraftunterbrechung oder eine Änderung der Motordrehzahl 
bemerkbar macht, kann auch von einer inneren Schaltung gesprochen werden. Sie kann 
zumeist nur von geübten Fahrern anhand von leichten Antriebsstrangschwingungen 
durch das Synchronisierungsmoment wahrgenommen werden, was in Abschnitt 5.3 nä-
her betrachtet wird. Dies grenzt den Vorgang gegenüber der Kupplungsüberblendung 
ab, welche von dem Fahrer durch die Drehzahlanpassung des Motors als Schaltvorgang 
merkbar wahrgenommen werden kann. Aufgrund der in der Einleitung genannten gro-
ßen Vielfalt an Systemen wird im Folgenden nur auf die in dieser Arbeit näher 
betrachtete Schaltwalzenaktorik eingegangen.  
Die Schaltwalze gehört zu den Kulissengetrieben und ermöglicht die Umformung einer 
rotatorischen Bewegung in eine translatorische Bewegung. In DCT wird üblicherweise 
eine Schaltwalze zur Schaltung der Gänge eines Teilgetriebes, mit einer Unterteilung 
der Teilgetriebe und somit der Schaltwalzen in gerade und ungerade Gänge, eingesetzt. 
Eine entsprechende Schaltaktorik eines Seriengetriebes ist in Abbildung 2.1 a inklusive 
dem Radsatz dargestellt. Dabei steuern zwei Schaltwalzen jeweils zwei Schaltgabeln 
an, wodurch sich in diesem Getriebe acht Gangstellungen ergeben. Durch geometrische 
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Zwangsbedingungen der Gangpaarungen und der Schaltgabelanordnung ist es notwen-
dig, dass in einer Schaltwalze zwei Spuren eingebracht werden müssen, während in der 
anderen eine Spur ausreichend ist. Beide Schaltwalzen werden für den Schaltvorgang 
durch je einen Elektromotor rotiert. Somit ist ein wesentlicher Vorteil der Schaltwalze, 
dass zur Betätigung von acht Gängen beziehungsweise vier Schaltgabeln nur zwei Elekt-
romotoren notwendig sind. Durch Plateaus und weitere Rastierungselemente sind 
zudem keine Haltekräfte in den Neutral- und Gangstellungen notwendig, sodass die 
Aktoren bedarfsgerecht arbeiten.  
a b 
   
Abbildung 2.1: a Schaltwalzenaktorik eines acht Gang Serien-DCT inklusive Radsatz 
[29]; b Detaillierte Darstellung einer Schaltwalzenaktorik mit einer Schaltgabel  
Alternativ kann auch nur eine Schaltwalze genutzt werden, wodurch aber kein unab-
hängiges Schalten der beiden Teilgetrieben möglich ist, sondern alle Gänge sequentiell 
durchlaufen werden müssen [30]. Allerdings ist es auch bei der Nutzung von zwei 
Schaltwalzen gegenüber einer Einzelansteuerung der Gabeln nicht möglich Gänge in 
einem Teilgetriebe zu überspringen, sodass beispielsweise bei einer 7-3 Schaltung der 
fünfte Gang ebenfalls eingelegt werden muss. Diese Schaltungen treten zwar eher sel-
ten auf, erfordern dann aber meist eine hohe Dynamik aufgrund der Fahrsituation. 
Weiterhin kann diese Einschränkung beim Getriebedesign ein Ausschlusskriterium für 
solche Schaltwalzensysteme sein. Daher werden in Patenten Möglichkeiten gezeigt, um 
mittels Federn [31]–[33], Weichen [34], [35] oder einer Nockenwelle [36] Gänge zu 
überspringen. Während die Feder eher kritisch in Bezug auf die Positionsbestimmung 
der Schiebemuffe zu sehen ist, stellen die Weiche und die Nockenwelle eine gute Mög-
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näher betrachtet, da die Ergänzungen keinen unmittelbaren Einfluss auf die Systemdy-
namik und somit auf die Auslegung des Systems haben. Des Weiteren wird in den 
Patenten [37], [38] auch die gleichzeitige Betätigung von Kupplung und Schaltwalze 
mit einem Motor beschrieben, was allerdings zu weiteren Zwangsbedingungen führt. 
Zur detaillierten Beschreibung der Aktorik ist in Abbildung 2.1 b eine Schaltwalzenak-
torik mit nur einer Schaltgabel dargestellt, welche ein Teilsystem der Schaltaktorik des 
Seriengetriebes ist und im Folgenden als Referenzsystem genutzt wird. Das System ba-
siert auf einem Rotationsmotor (dunkelgrau), der über eine Zwischenübersetzung 
(grün) die Schaltwalze (dunkelbau) antreibt. Die Zwischenübersetzung ist notwendig, 
um auf geringem Bauraum eine hohe Kraft an der Schaltgabel erzeugen zu können, 
welche zur Betätigung der Schiebemuffe benötigt wird. Auf dem Umfang der Schalt-
walze ist eine Nut eingebracht, deren schräge Abschnitte zur Erzeugung der 
translatorischen Bewegung der Schaltgabel dienen. Die geraden Abschnitte beziehungs-
weise Plateaus dienen zum sicheren Verweilen der Schiebemuffe in den Gang- und 
Neutralstellungen. Der Nut folgt ein Gleitstein (hellblau), der mit der Schaltgabel (hell-
grau) verbunden ist, wodurch über die Nutkontur der Schaltgabelweg vorgegeben wird. 
Je nach Konfiguration können wie beim Seriengetriebe mehrere Gleitsteine in eine Nut 
eingreifen. Die Steigung der schrägen Nutabschnitte wird über den Nutwinkel angege-
ben. Üblich ist ein konstanter Nutwinkel, um den Fertigungsprozess zu vereinfachen. 
Es ist aber auch möglich den Nutwinkel zu variieren, um die Übersetzung der Aktorik 
an die verschiedenen Phasen des Schaltvorgangs individuell anpassen zu können. Ver-
luste in der Schaltaktorik sind im Wesentlichen abhängig von der Kraft, die auf die 
Schaltgabel ausgeübt wird. Diese Verluste auf Basis von Reibung können auf drei Ef-
fekte zurückgeführt werden. Zum einen wird die Kraft über die Schaltwalzennut an den 
Gleitstein übertragen, wodurch bei Abgleiten der Reibpartner Verluste entstehen. Zu-
dem muss diese Kontaktkraft an der Axiallagerung der Schaltwalze abgestützt werden, 
was zu Lagerverlusten führt. Weitere Lagerverluste ergeben sich durch die exzentri-
schen Kraftangriffspunkte von Gleitstein und Schaltwalze sowie Schaltgabel und 
Schiebemuffe. Dadurch entsteht ein Moment, welches von der radialen Lagerung der 
Schaltwalze und der Schaltgabel abgestützt werden muss. Verschwindet die Schaltga-
belkraft wie beim Durchfahren der Schaltwalzenplateaus wirkt nur eine geringe 
Reibung durch die radiale Lagerung der einzelnen Komponenten auf das System.  
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Für die in Kapitel 3 durchgeführte Modellbildung ist es ausreichend nur die Bewegung 
einer Schaltgabel zu betrachten. Die unterschiedlichen Schaltungen können durch Va-
riation der Systemparameter simuliert werden. Ergänzend müssen bei der Optimierung 
und der Analyse der Regelungsstrategie die unterschiedlichen Anforderungen der ein-
zelnen Schaltungen berücksichtigt werden, was in den entsprechenden Abschnitten 
detaillierter erläutert wird. 
2.2 Synchronisierung und Synchronisierungsstrategien 
In diesem Abschnitt werden nur grundlegende Aspekte zur Funktionsweise einer Syn-
chronisierung betrachtet, um wichtige Grundlagen für die Modellbildung zu 
beschreiben. Detaillierte Informationen können beispielsweise [3], [39] entnommen 
werden. Die Untersuchungen dieser Arbeit basieren auf einer Synchronisierung nach 
dem Borg-Warner Prinzip [40], welche in den meisten MT-, AMT- und DCT-Serienge-
trieben eingesetzt wird. Die Synchronisierung ist ein lastfrei geschaltetes Schaltelement 
und dient dem Gangwechsel, für den eine Drehzahlanpassung über die Synchronisie-
rung notwendig ist. Für den Gangwechsel wird die Schiebemuffe durch den Bediener 
(MT) oder ein Schaltaktoriksystem (AMT, DCT) bewegt. Der Aufbau einer Einko-
nus-Synchronisierung mit ihren wesentlichen Bauteilen ist in Abbildung 2.2 dargestellt.  
 
Abbildung 2.2: Explosionsansicht einer Einkonus-Synchronisierung nach dem 
Borg-Warner Prinzip [41] 
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Durch die Bewegung der Schiebemuffe in die Gangposition entsteht ein Formschluss 
zwischen dem Schaltrad des zu schaltenden Gangs und dem Synchronkörper, über den 
fest mit dem Schaltrad verbundenen Kupplungskörper und die Schiebemuffe. Der Form-
schluss bewirkt, dass das Schaltrad über die feste Verbindung zwischen Synchronkörper 
und Getriebewelle mit der Getriebewelle verbunden ist. Ist im Getriebe ein Gang einge-
legt, besteht durch die unterschiedliche Übersetzung der verschiedenen Gangstufen 
eine Drehzahldifferenz zwischen dem nicht geschalteten Schaltrad und der Getriebe-
welle inklusive Synchronkörper, Schiebemuffe, Druckstücken und Synchronring. In der 
Synchronisierungseinheit wird diese, teils sehr hohe, Drehzahldifferenz abgebaut, be-
vor eine formschlüssige Verbindung zwischen Schiebemuffe und Kupplungskörper 
reibkraftschlüssig erfolgt. 
  
Abbildung 2.3: Ausgewählte Phasen des Schaltvorgangs mit Darstellung des Kupp-
lungskörpers , des Synchronrings  und der Schiebemuffe  
In Abbildung 2.3 sind ausgewählte Phasen des Schaltvorgangs beschrieben, auf die im 
Folgenden näher eingegangen wird. Bei Bewegung der Schiebemuffe aus der Gangstel-
lung wird zunächst der eingelegte Gang ausgelegt und die Neutralstellung durchfahren. 
Wird die Schiebemuffe weiter in Richtung des zu schaltenden Gangs bewegt, werden 
die Druckstücke (siehe Abbildung 2.2) über einen Kugel-Feder-Mechanismus von der 
Schiebemuffe mitgenommen. Die Druckstücke drücken beim weiteren Verschieben der 
Schiebemuffe den Synchronring an den Kupplungskörper und der Synchronring bewegt 
sich in eine Sperrstellung, was auch als Vorsynchronisierung bezeichnet wird (Phase 1). 
Die Einheiten aus Druckstück und Kugel-Feder-Mechanismus werden somit auch als 
Vorsynchronisierungselemente bezeichnet. Die Schiebemuffe kann im Folgenden nur 
geringfügig weiterbewegt werden, da die Zähne des Synchronrings in der Sperrstellung 
eine weitere Bewegung verhindern. Die Kraft, die im Folgenden auf die Schiebemuffe 
ausgeübt wird, überträgt sich über die Zahndächer auf den Synchronring (Phase 2). 
Phase 4Phase 2 Phase 3Phase 1
Vorsynchronisierung Synchronisierung Freiflug Gangposition
  
 
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Zwischen Synchronring und Kupplungskörper baut sich ein zu dieser Kraft nahezu pro-
portionales Reibmoment auf, dass die Drehzahldifferenz zwischen den beiden Bauteilen 
zu null reduziert und somit die Drehzahlen synchronisiert. Verschwindet die Drehzahl-
differenz durch das Reibmoment, ist die Sperrbedingung zwischen Schiebemuffe und 
Synchronring nicht mehr erfüllt, wodurch der Synchronring inklusive dem reibkraft-
schlüssig verbundenen Schaltrad durch eine Kraft auf die Schiebemuffe verdreht und 
die Schiebemuffe weiterbewegt werden kann.  
Nachdem die Zahndächer der Schiebemuffe die Zahndächer des Synchronrings passiert 
haben, ist nur noch ein geringes Reibmoment zwischen Synchronring und Kupplungs-
körper über die Vorsynchronisierungselemente vorhanden, sodass sich wieder eine 
Drehzahldifferenz aufbauen kann. Ein schnelles Durchfahren der Schiebemuffe durch 
diese Freiflugphase (Phase 3) soll eine geringe Drehzahldifferenz beim Kontakt der 
Zahndächer der Schiebemuffe und des Kupplungskörpers gewährleisten. Der Kontakt 
wird auch als zweiter Druckpunkt bezeichnet, da durch den Kontaktstoß und das an-
schließende Verdrehen des Radsatzes gegen die Schleppmomente eine Kraftspitze 
entsteht, welche sich unter anderem bei der Bewegung der Schiebemuffe bemerkbar 
macht. Das spitze Design der Zahndächer gewährleistet ein einfaches Einspuren der 
Schiebemuffe in die Zähne des Kupplungskörpers (Phase 4). Durch eine Hinterschnei-
dung wird gewährleistet, dass der Gang auch ohne Kraft auf die Schiebemuffe gehalten 
wird und dass die Schaltgabel im Betrieb nicht an der Schiebemuffe anliegt. Dies kann 
gegebenenfalls durch zusätzliche Kugel-Feder-Mechanismen oder andere Rastierungs-
elemente unterstützt werden. 
Die Ansteuerung der Aktorik zur Bewegung der Schiebemuffe hat einen wesentlichen 
Einfluss auf die verschiedenen Eigenschaften des Schaltvorgangs und der Synchronisie-
rung. Im Wesentlichen gehören dazu die Dynamik, der Komfort und die Lebensdauer. 
Im Folgenden soll der Stand der Forschung von Synchronisierungsstrategien betrachtet 
werden, um in Kapitel 5 eine geeignete Strategie für elektrodynamische Schaltaktorik-
systeme zu entwickeln. Während die Dynamik und die Lebensdauer relativ 
anschauliche Kriterien sind, hat sich in Bezug auf das Empfinden des Komforts die De-
finition von NVH-Phänomenen (Noise, Vibration and Harshness) [42] etabliert. Zudem 
gibt es verschiedene Größen zur objektiven Bewertung des Komforts auf Basis von An-
triebsstrangschwingungen, auf die in Abschnitt 5.3 näher eingegangen wird. Ergänzend 
ist anzumerken, dass aktuelle Schaltstrategien für unterschiedliche Fahrsituationen ver-
schiedene Modi besitzen. So ist bei einer komfortablen Schaltung, aufgrund der hohen 
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Fahrzeugträgheit und bei DCT gegenüber AMT durch den bestehenden Momentenfluss 
zwischen Motor und Rad, nur mit einem sehr geringen Einfluss auf die Fahrzeugbe-
schleunigung zu rechnen. Im Fokus der Untersuchung stehen allerdings Strategien, die 
eine hohe Dynamik besitzen, um neben einem sportlichen Fahrgefühl auch eine hohe 
Dynamik in speziellen Fahrsituationen, wie einem Überholvorgang, zu ermöglichen. Al-
lerdings muss auch bei diesen Schaltungen neben einer ausreichenden Dynamik ein 
akzeptabler Komfort gewährleistet werden.  
Vor der Etablierung von DCT wurden automatisierte Schaltvorgänge bereits in AMT mit 
Synchronisierungen durchgeführt. Der Unterschied zum DCT besteht im Wesentlichen 
darin, dass während der Schaltung im gesamten Antriebsstrang eine Zugkraftunterbre-
chung vorhanden ist, was aber keinen Einfluss auf die eigentliche Funktionsweise der 
Synchronisierung hat. Zudem wurden in AMT bereits frühzeitig elektromechanische 
Aktoren eingesetzt, sodass im Folgenden auch Synchronisierungsstrategien in AMT be-
trachtet werden. In [43] wird eine Synchronisierungsstrategie für AMT patentiert, bei 
der mithilfe eines elektrodynamischen Schaltaktoriksystems ein konstantes Synchroni-
sierungsmoment gestellt werden soll. Zur Berechnung der Stellgröße wird der statische 
Fall ohne Stromänderung und Drehzahl des Schaltmotors angenommen, sodass das 
Synchronisierungsmoment proportional zur Eingangsspannung des Motors ist. Der An-
satz einer konstanten Synchronisierungskraft wird ebenfalls in [44] für ein AMT mit 
elektrodynamischen Linearaktor verwendet. Die Stellspannung wird dabei über einen 
Stromregler bestimmt. Die Bestimmung des Sollstroms basiert auf der Proportionalität 
zwischen Strom und Kraft über die Motorkonstante, sodass über den Strom die ge-
wünschte Synchronisierungskraft eingestellt werden kann. Im Vergleich zum 
vorherigen Ansatz auf Basis einer Proportionalität zwischen Stellspannung und Kraft 
müssen hierbei zur Berechnung der notwendigen Stellgröße keine Vereinfachungen be-
züglich der Zustandsgrößen getroffen werden. Aus Komfortgründen erfolgt der 
Kraftanstieg in der Arbeit nicht als Sprung, sondern als steile Rampe. Der Kraftverlauf 
wird mithilfe des Prinzips der optimalen Steuerung in Bezug auf die Schaltzeit und den 
Komfort ausgelegt. Zur Komfortbewertung dient allerdings nur die Güte der Kraftrege-
lung und nicht das unmittelbare Verhalten des Antriebsstrangs in Folge des 
Synchronisierungsvorgangs. In [45] folgt darauf aufbauend eine Untersuchung ver-
schiedener Kraftrampen und deren Auswirkungen auf den Schaltkomfort auf Basis des 
maximalen Rucks. Dadurch wird die Verwendung eines rampenförmigen Sollwertüber-
gangs gestützt. In [46] wird unmittelbar die optimale Wegtrajektorie der Schaltgabel 
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für den gesamten Schaltvorgang mithilfe eines genetischen Algorithmus in Bezug auf 
die Schaltzeit und den Komfort optimiert. Die Bestimmung der notwendigen Steuer-
spannung des elektrohydraulischen Systems erfolgt über einen Positionsregler.  
Da beim DCT keine Zugkraftunterbrechung stattfindet, ist der Einfluss des Synchroni-
sierungsvorgangs auf den Antrieb, je nach Fahrsituation, im Vergleich zum AMT 
deutlich geringer. Daher sind die Erkenntnisse in Bezug auf die Komfortbewertung nicht 
unmittelbar übertragbar. Allerdings ist die Schaltzeit bei gleicher Trägheit und Dreh-
zahldifferenz unabhängig vom Getriebetyp, sodass auch beim DCT durch die 
Verwendung einer konstanten Synchronisierungskraft geringe Schaltzeiten erreicht 
werden können. Dies zeigt auch ein Vergleich verschiedener Strategien in Abbildung 
2.4 aus [47] am Beispiel eines hydraulischen Systems.  
 
Abbildung 2.4: Verschiedene Synchronisierungsstrategien im Vergleich.  
Dargestellte Messgrößen sind der Schaltgabelweg sSG, die Schaltgabelkraft FSG, die Axi-
alkraft am Schaltrad FMS, der Reibungskoeffizient  , der Wirkungsgrad N und die 
Drehzahl n. Ergänzend sind die mittleren Werte für den Reibungskoeffizient und den 
Wirkungsgrad angegeben. [47] 
Bei einem konstanten Kraftverlauf stellt sich auch ein annähernd konstanter Schaltga-
belweg ein. Zudem zeigt sich in den Untersuchungen eine Veränderung des 
Reibungskoeffizienten über den Synchronisierungsvorgang. Als Grund werden dafür 
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die Flächenpressung und in [48] die Ölverdrängung über den Vorgang genannt. Dar-
über hinaus wird in [48] auf die beständigeren Eigenschaften von Carbonreibbelägen 
gegenüber den in der Untersuchung verwendeten Messingbelägen hingewiesen. Somit 
müssen gegebenenfalls Maßnahmen getroffen werden, um Abweichungen von der Pro-
portionalität zwischen Synchronisierungsmoment und Schaltgabelkraft auszugleichen. 
Ergänzend ist in den Untersuchungen auch der Wirkungsgrad der Synchronisierungs-
vorgänge angegeben, wobei auffällig ist, dass dieser insbesondere bei der degressiven 
Strategie größer als eins ist, was sich nach dem Autor durch die Systemreibung erklären 
lässt, die den proportionalen Zusammenhang zwischen hydraulischer Leistung und 
Reibleistung an der Synchronisierung beeinflusst [47]. 
Das zur Synchronisierung notwendige Kraftniveau ist nach [49] ein Kompromiss aus 
Schaltzeit, Komfort, Verschleiß und Energieverbrauch der Aktoren, weshalb vorgeschla-
gen wird, je nach Fahrsituation, das Kraftniveau aus einer Situationstabelle zu 
bestimmen. Dabei können neben dem eingelegten Gang und dem Zielgang weitere 
Fahrzeugparameter, wie z. B. Fahrpedalstellung oder Fahrzeuggeschwindigkeit eine 
Rolle spielen. In [50] wird dies erweitert, indem das Kraftniveau nicht nur zu Beginn 
des Schaltvorgangs bestimmt wird, sondern sich in Abhängigkeit der über den Schalt-
vorgang ändernden Parameter während der Synchronisierung anpasst. Die Erzeugung 
des Kraftverlaufs mithilfe der in DCT häufig verwendeten hydraulischen Aktoren wird 
in [51] beschrieben. Die Kraft wird über den dazu proportionalen und vergleichbar ein-
fach messbaren Druck an der Schaltgabel aufgebracht. Eine nähere Untersuchung 
erfolgt in [52], worin wie beim AMT ein rampenförmiger Übergang der Synchronisie-
rungskraft zur Verbesserung des Komforts verwendet wird. Die Strategie eines 
Seriengetriebes wird in [53] anhand eines Getriebes mit hydraulischer Aktorik gezeigt, 
wobei ein progressiver Verlauf mit linear ansteigender Synchronisierungskraft verwen-
det wird. Darauf aufbauend findet in der Arbeit eine Neuentwicklung des Schaltaktors 
statt, wobei ein elektromagnetischer Linearaktor konstruiert wird, der über einen kon-
stanten Strom eine konstante Synchronisierungskraft erzeugt. 
Durch die andere Ansteuerung und Sensorik von elektromechanischen Schaltaktorik-
systemen sind die hydraulischen Regelungsstrategien nicht unmittelbar übertragbar. 
Neben den zuvor beschriebenen Strategien für AMT wird in [54] eine Strategie zur 
Erzeugung eines konstanten Synchronisierungsmoments in DCT mit elektromechani-
schen Schaltaktoriksystemen am Beispiel des Active-Interlok-Systems [55] gezeigt und 
auch am Fahrzeug umgesetzt. Dazu wird vergleichbar mit den Strategien im AMT eine 
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Positionsregelung verwendet, dessen Sollposition basierend auf den Differentialglei-
chungen des Schaltaktoriksystems, inklusive Kontaktmodell der Synchronisierung, nach 
[56] bestimmt wird. Durch die Strategie kann ein konstantes Synchronisierungsmo-
ment erzeugt werden und der Komfort wird auf Basis der Schwingungen in der 
Fahrzeugbeschleunigung im Vergleich zu einer nicht näher beschriebenen, wahrschein-
lich progressiven, Referenzstrategie gesteigert.  
2.3 Entwicklungsmethodik 
Ziel dieser Arbeit ist die ganzheitliche Analyse, Optimierung und Verbesserung der be-
schriebenen Schaltwalzenaktorik. Um geeignete Vorgehensweisen dafür zu ermitteln, 
wird der Entwicklungsvorgang von Schaltaktoriksystemen im Stand der Forschung ana-
lysiert. Da es sich bei der Schaltaktorik um ein mechatronisches System handelt, werden 
anschließend allgemeine Methoden für mechatronische Systeme betrachtet. Neben dem 
allgemeinen Entwicklungsansatz wird auch untersucht, wie Optimierung konkret zur 
Entwicklung der Systeme eingesetzt wird. Das Vorgehen dieser Arbeit zur Systemopti-
mierung wird in Kapitel 6 in eine Designmethode überführt und mit dem Stand der 
Forschung in Bezug gesetzt, um den Entwicklungsprozess von mechatronischen Syste-
men allgemein zu verbessern. 
2.3.1 Entwicklung von Schaltaktoriksystemen 
Eine konkrete Vorgehensweise bei der Entwicklung von Getrieben mit Schalwalzensys-
temen wird in [57] beschrieben. Basis des Vorgehens sind modellbasierte Verfahren, 
wobei in der Veröffentlichung nicht detaillierter darauf eingegangen wird, wie das De-
sign der Schaltwalzenaktorik durch das modellbasierte Vorgehen profitieren kann. 
Somit werden keine Verfahren zur Verbesserung oder Optimierung des Systems auf 
Basis der Modellbildung beschrieben. Konkret wird als Vorteil nur ein besseres System-
verständnis der Schaltaktorik genannt. 
Zur detaillierten Auslegung von Schaltwalzensystemen werden in der Literatur zum ei-
nen Ansätze auf Basis der Ableitung statischer Gleichungen beschrieben. In [58] werden 
die Parameter der Schalwalze so bestimmt, dass sich bei gegebenen Motormoment die 
höchste Axialkraft ergibt. Die Berechnung der Parameter basiert dabei auf dem nichtli-
nearen Wirkungsgrad eines Schraubgetriebes. Eine Erweiterung dessen wird in [59] 
gezeigt. Die ausgelegte Schaltwalzenaktorik wird hierbei für elektrisch synchronisierte 
Systeme ausgelegt. Die Berechnung der notwendigen Motorleistung und der Überset-
zung erfolgt für den statischen Fall, sodass Trägheiten der Schaltaktorik vernachlässigt 
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werden. Somit werden keine Wechselwirkungen zwischen der elektrischen Leistung des 
Motors und seiner Trägheit berücksichtigt, welche jedoch einen erheblichen Einfluss 
auf die Systemdynamik haben können. Zudem wird nur die Schaltzeit minimiert und 
es erfolgt keine Betrachtung der Systemkosten.  
Zum anderen wird in [60] die dynamische Simulation des gesamten Schaltvorgangs 
genutzt, um die Schaltzeit verschiedener Schaltaktorikvarianten inklusive einer Schalt-
walzenaktorik zu bestimmen. Ein wesentlicher Aspekt, welcher auch in dieser Arbeit 
verfolgt wird, ist der Einsatz von Simulation und Optimierung in einem frühen Stadium 
des Entwicklungsprozesses, um die optimale Schaltaktorik zu finden. Statt des konkre-
ten Einsates eines Optimierungsverfahrens werden zur Findung der optimalen Variante 
allerdings alle Varianten mit einer bestimmten Diskretisierung der Variablen simuliert 
und die Zeiten miteinander verglichen. Dadurch entsteht eine sehr hohe Variantenzahl, 
was mit einem hohen Simulationsaufwand einhergeht. Um dennoch eine akzeptable 
Rechenzeit zu erreichen, werden leistungsstarke Rechner eingesetzt, die Variablenzahl 
reduziert und eine starke Diskretisierung insbesondere des Motors durchgeführt. Diese 
Maßnahmen schränken den Lösungsraum stark ein und führen somit nur zu bedingt 
optimalen Ergebnissen. 
Die konkrete Verwendung von Optimierungsverfahren im Entwicklungsprozess wird 
nur in [61] am Beispiel von elektrohydraulischen Schaltaktoriksystemen konkreter be-
schrieben. Dabei wird der Ölpumpenmotor individuell nach Kundenanforderungen 
ausgelegt und optimiert. Der Optimierer greift bei der Auswahl des Motors auf einen 
Komponentenkatalog zurück. Eine detaillierte Beschreibung der Optimierung und der 
verwendeten Verfahren erfolgt allerdings nicht. 
Insgesamt ist über die Entwicklung von Schaltaktoriksystemen wenig bekannt, da das 
Vorgehen zumeist firmeninternes Wissen ist. Es ist aber davon auszugehen, dass sich 
häufig an allgemeineren Methoden für mechatronische Systeme orientiert wird. So wird 
in [62] das im nächsten Abschnitt beschriebene V-Modell zur Entwicklung von 
Schaltaktoriksystemen mit einem elektromagnetischen Schaltaktor genutzt. In [61] er-
folgt die Nutzung als doppelter V-Prozess für verschiedene Systemebenen. 
2.3.2 Entwicklung von mechatronischen Systemen 
Zunächst wird ein Überblick über allgemeine Entwicklungsmethoden für mechatroni-
sche Systeme gegeben. Darauf aufbauend wird ergänzend die Verwendung von 
Optimierungsverfahren in der Entwicklung konkreter betrachtet.  
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Bereits in einem frühen zeitlichen Stadium der mechatronischen Systeme wurde er-
kannt, dass zur Entwicklung dieser Systeme eine Verknüpfung der verschiedenen 
Disziplinen der Mechatronik notwendig ist [63]. Eine darauf basierende, allgemeine 
Methode des VDI (Verein Deutscher Ingenieure) ist die VDI-Richtlinie 2206 [64]. Sie 
beschreibt, aufbauend auf der allgemeiner gehaltenen VDI-Richtlinie 2221 [65] zur Ent-
wicklung und Konstruktion technischer Systeme, eine Entwicklungsmethode für 
mechatronische Systeme. Die Methode basiert auf dem in der Softwareentwicklung ver-
wendeten und als Standard etablierten V-Modell [66], [67]. Da, nach VDI-Richtlinie 
2206, der Kern der Mechatronik der synergetische Effekt verschiedener Domänen ist, 
soll dies auch bei der Entwicklung dieser Systeme über eine ganzheitliche Betrachtung 
berücksichtigt werden. Zu Beginn des in der VDI-Richtlinie beschriebenen V-Modells 
erfolgt basierend auf den Anforderungen ein Systementwurf. Der Systementwurf stellt 
ein domänenübergreifendes Lösungskonzept zur Wirkungsweise dar. Anschließend 
wird der Entwurf in die drei Domänen: Maschinenbau, Elektrotechnik und Informati-
onstechnik unterteilt und getrennt voneinander durch domänenspezifische Verfahren, 
die unter anderem in der VDI-Richtlinie 2221 beschrieben werden, entwickelt. Danach 
folgt die Systemintegration deren wesentlicher Aspekt die Zusammenführung der Do-
mänen ist, um das domänenübergreifende Zusammenwirken betrachten zu können. 
Iterationsschleifen in verschiedenen Stufen dienen zur Eigenschaftsabsicherung sowie 
zur Entwicklung und Detaillierung des Produkts hin zur Serienreife über mehrere V-
Zyklen hinweg. Als ein wichtiges Verfahren zur Entwicklung in den verschiedenen Pha-
sen wird die Modellbildung genannt. Dabei wird auch die stetige Weiterentwicklung 
bereits bestehender Modelle als sinnvoll beschrieben.  
Ergänzend zu dem V-Modell wurden in der Vergangenheit weitere, vergleichbare Vor-
gehensmodelle entwickelt. Beispielsweise dient im W-Modell [68], welches von der 
Adaptronik abstammt [69], ein Zwischenschritt zur domänenübergreifenden Eigen-
schaftsabsicherung. In [70] wird ein Überblick über verschiedene Methoden zur 
Entwicklung von mechatronischen Systemen gegeben. Neben dem V-Modell wird darin, 
vergleichbar zum W-Modell und basierend auf [71], ein Mechatronic Coupling Level als 
übergeordnete Verbindung zwischen den Domänen definiert. In den Domänen selbst 
wird das System in Subsysteme aufgeteilt, die einer bestimmten Hierarchie unterliegen. 
In der Hierarchie können die Subsysteme Anforderungen nur von übergeordneten Sys-
temen erhalten. Das Mechatronic Coupling Level dient hierbei zur Definition 
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domänenübergreifender Anforderungen. In der Arbeit wird ergänzend darauf hinge-
wiesen, dass das Mechatronic Coupling Level dazu dient, domänenübergreifende 
Anforderungen in sehr komplexen Systemen und weniger um domänenübergreifende 
Wechselwirkungen bei der Entwicklung zu berücksichtigen. Ein Beispiel zur Verwen-
dung einer hierarchischen Methode wie das Mechatronic Coupling Level wird in [72] 
gezeigt, wo dieses um die zusätzliche Unterteilung in Funktionsstrukturen erweitert 
wird. In [73], [74] werden weitere Ansätze zur Berücksichtigung von Wechselwirkun-
gen mittels übergeordneter Strukturen gezeigt, deren Ziel es ebenfalls ist, die 
Wechselwirkungen in einem frühen Stadium der Entwicklung zu berücksichtigen. In 
[74] wird an einem Beispiel zudem gezeigt, wie dieses hierarchische Vorgehen als Or-
ganisationsstruktur innerhalb des V-Modells genutzt werden kann.  
Bei den bisher beschriebenen Methoden sollen zwar domänenübergreifende Wechsel-
wirkungen bei der Entwicklung durch ein geeignetes Vorgehen berücksichtigt werden, 
um ein bestmögliches Systemdesign zu erreichen. Es wird allerdings sehr wenig domä-
nenübergreifende Modellierung zur Auslegung vorgesehen und wenn, dann erst in 
späten Phasen des Entwicklungsprozesses. Basierend auf dem in [75] vorgestellten ana-
lytischen inertia match Ansatz, bei dem sich die optimale Übersetzung zwischen Motor 
und Prozess lediglich aus dem Verhältnis der Trägheiten von Ein- und Ausgang ergibt, 
wird in [76] ein domänenübergreifendes Verfahren zur Systemauslegung gezeigt. 
Durch die Erweiterung werden Lasten am Getriebeausgang und Wechselwirkungen mit 
den Motoreigenschaften berücksichtigt. Dazu wird auf Basis des stationären Prozess-
verhaltens und des dynamischen Motorverhaltens ein Gleichungssystem erstellt, aus 
deren Analyse sich das beste Systemdesign ergibt. Da sich dieses Vorgehen sehr an-
schaulich grafisch darstellen lässt, wird dies auch als grafische Methode bezeichnet. 
Vereinfachungen dieser Methode und die zusätzliche Berücksichtigung von Getriebe-
verlusten werden in [77]–[79] gezeigt. Allerdings wird dabei nur das dynamische 
Verhalten des Motors berücksichtigt. Die Berücksichtigung dynamischer Prozessgrößen 
wie z. B. einer zeitveränderlichen Lastkraft ist nicht möglich. Da es sich bei den geeig-
neten Varianten der grafischen Methoden um Tiefpunkte spezieller Grafen handelt, 
kann bereits von einer Optimierung gesprochen werden. Ziel des Vorgehens ist die Mi-
nimierung der mechanischen Zeitkonstante und der Motorleistung. Die Optimierung in 
Bezug auf komplexere Bewegungsabläufe ist jedoch nicht möglich. Zudem ist eine Be-
rücksichtigung der Systemkosten nicht vorgesehen. 
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In den beschriebenen Ansätzen wurde die Einbindung von Optimierungsverfahren nicht 
explizit bei der Entwicklung des Vorgehensmodells berücksichtigt. Die Verwendung von 
Optimierungsverfahren in technischen Fragestellungen kann auch als Technical Opera-
tions Research (TOR) bezeichnet werden. Eine Methode zur Lösung dieser 
Fragestellungen wird in [80] gezeigt, wobei kein unmittelbarer Bezug zur Optimierung 
von mechatronischen Systemen aufgezeigt wird. Das allerdings eine frühzeitige Einbin-
dung von Optimierungsverfahren auch für den Designprozess von mechatronischen 
Systemen sinnvoll ist, wird in [81] gezeigt. Darin erfolgt die Weiterentwicklung der 
klassischen Einbindung der Optimierung in einen iterativen Ansatz. Als klassisch wird 
dabei die lineare Einbindung der Optimierung ohne Iterationsschleifen auf Basis eines 
Referenzsystems beschrieben, welches zunächst in den einzelnen Domänen analysiert 
sowie optimiert und anschließend zusammengeführt wird. Die Idee dieses iterativen 
Ansatzes ist es, Optimierung bereits frühzeitig zur Erzeugung des Systemdesigns zu 
nutzen und Wechselwirkungen zwischen den Domänen zu berücksichtigen. Dies soll 
durch eine iterative Verknüpfung zwischen den Domänen erreicht werden. Zur Opti-
mierung wird ein genetischer Algorithmus genutzt, wobei zunächst die mechanische 
und elektrische Strecke optimiert werden und anschließend, getrennt davon, die Rege-
lung. Die Ergebnisse der Regleroptimierung dienen dann wiederum als Eingang für die 
Optimierung der mechanischen und elektrischen Strecke. Diese Iteration wird solange 
durchgeführt bis entsprechende Abbruchkriterien erfüllt sind. Eine konkrete Umsetzung 
dieser Vorgehensweise wird in [82] anhand einer Radfederung im Fahrzeug gezeigt. In 
[83] wird dies zu einer Software Toolbox weiterentwickelt, welche basierend auf den 
Anforderungen die optimale Konfiguration und die optimalen Parameter eines Systems 
bestimmen soll. Die Toolbox macht die Anwendung zwar einfacher für den Bediener, 
wobei der Prozess insbesondere bei komplexen Systemen durch die geschlossene Ent-
wicklung in der Toolbox eher intransparent ist. Mithilfe der Ergebnisse von 
Testsystemen, welche auch in der Arbeit entwickelt und in die Realität umgesetzt wur-
den, soll die Toolbox zukünftig weiterentwickelt und verbessert werden.  
Verschiedene Möglichkeiten zur Berücksichtigung domänenübergreifender Aspekte im 
Optimierungsprozess werden in [84] beschrieben. Darauf aufbauend werden die ver-
schiedenen Problemformulierungen anhand eines einfachen mechatronischen Beispiels 
miteinander verglichen. Neben der bereits beschriebenen iterativen und der linearen 
Optimierung wird ein simultaner Ansatz vorgestellt, bei dem die Strecke und die (opti-
male) Steuerung in einem Optimierungsproblem formuliert sowie gelöst werden und 
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somit auch die Wechselwirkungen zwischen der Strecke und der Steuerung einfach be-
rücksichtigt werden können. In der Arbeit erfolgt allerdings nur eine sehr allgemeine 
Beschreibung der Formulierung und es erfolgt keine konkrete Implementierung in ein 
Optimierungsverfahren. Erste konkrete Beispiele für die Verwendung eines simultanen 
Ansatzes zur Ermittlung der optimalen Steuerung und zum optimalen Streckendesign 
sind chemische Prozesse [85]. Die konkrete Nutzung eines simultanen Ansatzes zur 
Optimierung von mechatronischen Systemen wird in [86]–[88] beschrieben. Im Gegen-
satz zu einer ganzheitlichen mechatronischen Systementwicklung basiert die 
Optimierung in diesen Arbeiten nur auf der optimalen Steuerung des Motormoments. 
Dabei werden das dynamische Motorverhalten und seine Kosten nicht berücksichtigt, 
welche jedoch einen wesentlichen Einfluss auf das Systemdesign haben können. Wei-
tere Beispiele zur Berücksichtigung von Wechselwirkungen zwischen den Domänen 
werden in [89], [90] gezeigt. Es erfolgt eine Formulierung des mechatronischen Sys-
tems inklusive der Regelungsgesetze und die anschließende Optimierung aller 
Systemvariablen mithilfe eines genetischen Algorithmus. Es handelt sich dabei aller-
dings nicht um einen simultanen Ansatz nach [84], da keine Optimierung der 
Ansteuerung erfolgt und es sich somit auch nicht um ein Optimalsteuerungsproblem 
handelt. Stattdessen werden lediglich die Reglerparameter optimiert, wodurch eine ein-
fachere Formulierung des Problems für einen genetischen Algorithmus möglich ist. Die 
feste Vorgabe einer Reglerstruktur beeinflusst jedoch das Ergebnis zumeist negativ, da 
die vorgegebene Reglerstruktur nicht zwingend optimal für alle Varianten ist. In den 
Arbeiten wird aber auch gezeigt, dass die ganzheitliche Formulierung des Problems 
Vorteile gegenüber einem sequentiellen Vorgehen hat. 
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3 Modellbildung 
In diesem Kapitel wird die Modellbildung beschrieben, die zur Analyse und Optimie-
rung der Schaltwalzenaktorik notwendig ist. Vor der eigentlichen Modellbildung erfolgt 
eine Abstraktion des Schaltvorgangs mit dem Synchronisierungsvorgang als Prozess, 
um eine geeignete Modellvorstellung und ein geeignetes Vorgehen zur Optimierung 
und Verbesserung der Schaltwalzenaktorik zu finden. Aus der Abstraktion ergibt sich 
die Notwendigkeit zweier verschiedener Modelle, deren Modellbildung anschließend 
beschrieben wird.  
3.1 Abstraktion des Prozesses 
Das vorhandene Referenzsystem erleichtert die Findung einer geeigneten Modellvor-
stellung, welche zur Modellierung notwendig ist. Eine zentrale Frage ist, welche Effekte 
insbesondere der Umgebung, wie Prozessrechner und Synchronisierung, bei der Mo-
dellbildung berücksichtigt werden müssen. Für eine erste Analyse eignen sich hierfür 
Messergebnisse des Referenzsystems.  
Eine geeignete Darstellung zur Analyse des Systems ist ein Geschwindigkeits-Lastkraft 
Diagramm, welches über die Zeit aufgetragen wird und in Abbildung 3.1 dargestellt ist. 
In dem Diagramm ist ein gesamter Schaltvorgang aufgetragen, bei dem sich die Schie-
bemuffe von einer in die andere Gangstellung bewegt. Der Schaltvorgang kann im 
Wesentlichen in die drei Phasen Auslegen, Synchronisieren und Einlegen unterteilt wer-
den. Die verschiedenen Phasen werden im Diagramm zeitlich über einen Verlauf von 
Schwarz (Beginn des Schaltvorgangs) nach Weiß (Ende des Schaltvorgangs) darge-
stellt. Als Lastkraft wird die Kraft definiert, die zur Bewegung der Schiebemuffe 
notwendig ist. Kräfte oder Momente, die sich aus der Reibung in der Schaltaktorik er-
geben, werden nicht berücksichtigt, da diese nicht zum Prozess gezählt wird. In dem 
Diagramm ist ebenfalls ein roter Punkt eingezeichnet, der einen speziellen Betriebs-
punkt darstellt, in dem eine hohe Kraft benötigt wird. Dies ist in bestimmten Situationen 
der Fall, wozu unter anderem das Einlegen eines Gangs im Stillstand bei kalten Tem-
peraturen gehört. Dabei ist die Verdrehung des gesamten Radsatzes inklusive Kupplung 
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gegen das hohe Losbrechmoment bei kalten Temperaturen über die Zähne der Schie-
bemuffe notwendig. Zudem ist im Diagramm eine beispielhafte Motorkennlinie eines 
Gleichstrommotors bei Maximalspannung mit entsprechender Umformung von Rota-
tion in Translation eingezeichnet, die den gesamten Betriebsbereich abdeckt. Sie kann 
somit als beispielhafte Systemkennlinie bezeichnet werden.   
 
   Abbildung 3.1: Geschwindigkeits-Lastkraft Diagramm über die Zeit für den gesam-
ten Schaltvorgang mit beispielhafter Systemkennlinie sowie Bezeichnung der 
einzelnen Phasen und deren Auslegungskriterium 
Im Diagramm ist zu erkennen, dass beim Auslegevorgang nur eine geringe Kraft zur 
Bewegung der Schiebemuffe benötigt wird. Um die Schaltzeit gering zu halten, wird 
angestrebt den Vorsynchronisierungspunkt zwischen Auslegen und Synchronisierung 
möglichst schnell zu erreichen. Dazu wird die maximale Systemleistung in dem Be-
triebspunkt genutzt, was am Berühren der Systemkennlinie zu erkennen ist. Für eine 
komfortable Gestaltung des Schaltvorgangs wird zum Anfahren des Vorsynchronisie-
rungspunkts die Schiebemuffe abgebremst. Zudem wird dadurch der Verschleiß beim 
Aufeinandertreffen der Schiebemuffenzähne auf die Zähne des Synchronrings mög-
lichst gering gehalten. Während der darauffolgenden Synchronisierung verfährt der 
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Feder abstrahiert werden kann, eine Kraft auf die Schiebemuffe auf. Ist die Synchroni-
sierung abgeschlossen, sinkt die Last wieder ab und der Gang kann eingelegt werden. 
In dieser Phase, die auch als Freiflugphase bezeichnet wird, kann sich wieder eine Dif-
ferenzdrehzahl zwischen Schiebemuffe und Kupplungskörper aufbauen. Um die 
Differenzdrehzahl gering zu halten und allgemein eine geringe Schaltzeit zu erreichen, 
wird die Schiebemuffe wieder beschleunigt. Allerdings nur auf eine, im Vergleich zum 
Auslegevorgang, geringere Geschwindigkeit, um ebenfalls einen hohen Komfort und 
geringen Verschleiß beim Aufeinandertreffen der Zähne von Kupplungskörper und 
Schiebemuffe zu erreichen. Dieser zweite Druckpunkt ist in dem Diagramm als ein klei-
ner Lastkraftanstieg  zu erkennen. Nach dem Abgleiten der Zahndächer kann der 
Schaltvorgang in Bezug auf die Bestimmung der Schaltzeit als abgeschlossen betrachtet 
werden, da die Kupplungsüberblendung und somit die Kraftübertragung im schalten-
den Teilgetriebe bei Bedarf erfolgen kann. Die Schiebemuffe wird abschließend durch 
die Schaltaktorik, die Rastierungselemente und ein gegebenenfalls anliegendes Lastmo-
ment durch die Hinterschneidung an den Zähnen in ihre finale Position gebracht.  
Aus dem Vergleich mit der beispielhaften Systemkennlinie lässt sich ablesen, dass er-
gänzend zum Auslegevorgang nur im Betriebspunkt der maximalen Kraftanforderung 
die volle Systemleistung des Betriebspunktes genutzt wird und somit auch nur diese 
Vorgänge designrelevant für die elektrische und mechanische Strecke sind. Die anderen 
Betriebspunkte können automatisch vom System erfüllt werden, da sie deutlich unter-
halb der beispielhaften Systemkennlinie liegen. Lediglich durch eine detaillierte Analyse 
und Verbesserung der Regelungsstrategie ist es möglich beim Synchronisierungsvor-
gang und dem Einlegen ebenfalls einen Zeitvorteil zu generieren. Insbesondere die 
Synchronisierung ist dabei aufgrund ihres hohen Zeitanteils bei großen Differenzdreh-
zahlen für die Verringerung der Schaltzeit von Interesse. 
Durch die Analyse des Lastprofils kann somit eine geeignete Modellierungsstrategie ent-
wickelt werden. Allgemein sind in Bezug auf die Designvariablen für Systeme mit einer 
hohen Kraftanforderung und für Systeme mit einer hohen Geschwindigkeitsanforde-
rung unterschiedliche Werte sinnvoll. Zudem ist bei der betrachteten Bewegung der 
Schaltwalze ein hoher Beschleunigungsanteil vorhanden, sodass ein Kompromiss zwi-
schen Beschleunigungsverhalten und Maximalgeschwindigkeit bei der Bestimmung der 
Variablenwerte notwendig ist. Zur Findung der optimalen Werte für die Designvariab-
len bietet sich somit der Einsatz von Optimierungsverfahren an. Da während der 
Auslegephase nur geringe Reibkräfte vorhanden sind, ist eine einfache mathematische 
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Modellierung dieser Phase möglich. Dies ermöglicht mit der geeigneten Auswahl eines 
Optimierungsverfahrens zudem eine geringe Rechenzeit während der Optimierung. Die 
maximale Kraftanforderung kann in der Optimierung als Nebenbedingung des Optimie-
rungsproblems formuliert werden. 
Zur Analyse und Verbesserung der Regelung während der Synchronisierungsphase ist 
hingegen ein detailliertes Modell der Synchronisierung notwendig, da die Zahnkontakte 
und die Synchronisierung einen wesentlichen Einfluss auf das Systemverhalten haben 
und dies nur durch ein Modell mit höherer Komplexität abgebildet werden kann. Die 
Modellierung wird auf Basis des Modells zur Gesamtsystemoptimierung im dritten Ab-
schnitt des Kapitels beschrieben. 
3.2 Modell zur Gesamtsystemoptimierung 
Durch die Abstraktion ist bekannt, dass die Dauer der Auslegephase wesentlich durch 
die Dynamik und somit durch das Design der Schaltaktorik beeinflusst wird. Ziel dieses 
Abschnitts ist es daher ein Modell für diese Phase aufzubauen, das zur Optimierung des 
Gesamtsystems geeignet ist. Dazu werden auf Basis des Ersatzschaltbilds die System-
gleichungen aufgestellt. Neben der Systemdynamik werden auch die Systemkosten 
betrachtet, da in der anschließenden Optimierung sowohl die Schaltzeit als auch die 
Kosten Ziele des Optimierungsproblems sind. Der Komfort ist für die Betrachtung des 
Auslegevorgangs nicht relevant und wird somit bei dieser Modellierung nicht berück-
sichtigt. Beim Aufstellen der Systemgleichungen wird auf eine kompakte Beschreibung 
des Systems geachtet, um ein hohe Lösungsgeschwindigkeit des Optimierungsproblems 
zu erreichen. Anschließend wird ein geeignetes Optimierungsverfahren ausgewählt und 
es folgt die konkrete Formulierung des Problems in Bezug auf das ausgewählte Verfah-
ren. Teile der Modellbildung und einzelne Optimierungsergebnisse wurden ebenfalls in 
[E1] veröffentlicht. 
3.2.1 Aufstellen der Systemgleichungen für Dynamik und Kosten 
Ziel der Gesamtsystemoptimierung ist es ein optimales Design der Schaltwalzenaktorik 
in Bezug auf die Schaltzeit und die Kosten zu finden. Somit müssen neben dem dyna-
mischen Systemverhalten auch die Kosten des Systems modelliert werden. Im 
Folgenden wird zunächst auf die Modellierung des dynamischen Verhaltens eingegan-
gen, worauf aufbauend das Kostenmodell des Motors erläutert wird.  
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Das mechanische Ersatzschaltbild der Schaltwalzenaktorik ist in Abbildung 3.2 darge-
stellt. Das Referenzsystem besteht aus einem bürstenlosen Gleichstrommotor (BLDC-
Motor) mit der Trägheit ΘO, der das Motormoment O auf die erste Zahnradstufe auf-
bringt. Über zwei Doppelstirnräder wird das Motormoment mit der Gesamtübersetzung 
zwischen Motor und Schaltwalze O QR umgeformt. Die Übersetzung zwischen Schalt-
gabel und Schaltwalze bestimmt sich aus dem Nutwinkel der Schaltwalze QR und dem 
Durchmesser der Schaltwalze QR. Die Bewegungskoordinaten des Motors #O, der 
Schaltwalze #QR und der Schaltgabel QS sind über die einzelnen Übersetzungen mit-
einander gekoppelt, sodass Spiel und Elastizitäten vernachlässigt werden. Dies ist 
möglich, da beim Auslegevorgang kein Anlagenwechsel stattfindet und die Kräfte ge-
ring sind, sodass nur vernachlässigbare Verformungen auftreten. Auf den Motor wirkt 
bei Bewegung der Schiebemuffe durch die Systemreibung ein Reibmoment TUVW. Die 
Trägheiten der Schaltwalze ΘQR, der Doppelstirnräder ΘXYZ und ΘXY[ sowie der Schalt-
gabel erhöhen die reduzierte Trägheit des Gesamtsystems aufgrund der hohen 
Übersetzung nur um ca. 1 %. Dennoch werden sie bei der Modellbildung berücksichtigt, 
da bei einer Verringerung der Übersetzung sich der Einfluss der Trägheiten erhöhen 
kann. Die Schiebemuffe wird hingegen nicht berücksichtigt, da ihr Einfluss auf die Träg-
heit sehr gering ist und ein großer Teil der Systembeschleunigung auf dem Plateau der 
Schaltwalze stattfindet. Durch die Abstraktion des Prozesses in Abschnitt 3.1 ist be-
kannt, dass die Synchronisierung selbst nicht bei der Modellbildung berücksichtigt 
werden muss, sondern die Annahme einer Systemreibung ausreichend ist. 
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Die Differentialgleichung des mechanischen Systems ergibt sich aus dem mechanischen 
Ersatzschaltbild zu 
 ΘTU] O#^O = O − TUVW. (3.1) 
Das reduzierte Massenträgheitsmoment ΘTU] O in Bezug auf die Motorkoordinate #O 
berechnet sich durch  
 ΘTU] O = ΘO + ΘXYZXYZ[ + ΘXY[XY[[ ⋅ XYZ[ + ΘQRO QR[  (3.2) 
mit 
 O QR = d XYe\efZ . (3.3) 
Die Zwischenübersetzungen XYZ, XY[ und XY\ bestimmen sich vereinfachend aus dem 
Verhältnis dieser Übersetzungen im Referenzsystems aus der Gesamtübersetzung O QR.  
Die Übersetzung zwischen Motor und Schaltgabel O QS setzt sich aus der Übersetzung 
zwischen Motor und Schaltwalze O QR sowie der Übersetzung der Schaltwalze QR QS 
nach 
 O QS = 2tanhQRi ⋅ QRjkkkklkkkkmnop oq
⋅ O QR (3.4) 
zusammen. Eine winkelabhängige Formulierung der Übersetzung ist trotz der Plateaus 
nicht notwendig, da diese Übersetzung nur zur Formulierung von Nebenbedingungen 
in der Steigung benötigt wird. 
Zur Bestimmung der Schaltwalzenträgheit wird in Anlehnung an die Berechnung der 
Rotationsträgheit eines Zylinders ein Skalierungsansatz in Abhängigkeit des Durchmes-
sers nach 
 ΘQR = QR ⋅ QRr  (3.5) 
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gewählt. Dies beruht auf der Annahme, dass das Material, die Breite und der Anteil an 
Freiflächen bei einer Variation des Durchmessers annähernd konstant bleiben. Der Ko-
effizient QR wird anhand der Schaltwalzenträgheit des Referenzsystems bestimmt. Bei 
der Zwischenübersetzung wurde aufgrund der geringen Trägheit auf einen Skalierungs-
ansatz verzichtet, sodass diese Trägheiten konstant sind. 
Die Reibung durch die Lagerstellen und die Kräfte der Schiebemuffe können, trotz des 
eher konstanten Kraftanteils durch die Schiebemuffe (Abbildung 3.1), für den Auslege-
vorgang sehr gut durch ein geschwindigkeitsproportionales Reibmoment angenähert 
werden. Komplexere Reibmodelle, beispielsweise mit einer Unterteilung in Haft und 
Gleitreibung, wurden nicht berücksichtigt. Diese lassen sich nicht mit der später ge-
wählten Formulierung des Optimierungsproblems vereinbaren und verbessern die 
Übereinstimmung mit Messergebnissen nur unwesentlich, da zu Beginn des Schaltvor-
gangs die Maximalspannung genutzt wird und sich somit ein unmittelbarer Übergang 
von Haft- in Gleitreibung ergibt, was auch die Modellvalidierung in Abbildung 3.8 zeigt. 
Das Reibmoment berechnet sich somit nach 
 TUVW = TUVW ⋅ #s O. (3.6) 
Der Reibkoeffizient TUVW wird mittels der Parameter Estimation Toolbox von MATLAB Si-
mulink mithilfe der Methode der kleinsten Fehlerquadrate durch Vergleich mit 
Messungen des Auslegevorgangs am Realsystem ermittelt.  
Zur Bestimmung des Motormoments folgt eine Analyse der Momentenbildung eines 
BLDC-Motors. Zur Ansteuerung des BLDC-Motors wird ein Motorsteuergerät verwen-
det, das über eine Gleichspannungsquelle versorgt wird. Das Steuergerät legt diese 
Spannung, je nach Rotorposition, an unterschiedliche Spulen des Motors an, um eine 
Drehbewegung zu erzeugen. Das Umschalten zwischen den verschiedenen Spulen wird 
als elektrische Kommutierung bezeichnet. Für die Modellbildung ist es möglich diese 
Kommutierung zu berücksichtigen und somit ein detailliertes Modell des BLDC-Motors 
zu erstellen, das beispielsweise auch die Drehmomentwelligkeit durch den Umschalt-
vorgang abbildet [91]. Aufgrund der hochfrequenten Umschaltung bei hohen 
Drehzahlen ist dafür eine geringe Rechenschrittweite und somit eine hohe Rechenzeit 
notwendig. Diese Welligkeit hat allerdings nur einen sehr geringen Einfluss auf das Sys-
temverhalten, da beim Auslegevorgang hohe Drehzahlen und geringe Momente 
vorliegen und in modernen Systemen zumeist die Welligkeit durch die Ansteuerung 
 30  3 Modellbildung 
reduziert wird [92]. Durch Vernachlässigung dieser Kommutierung und der damit ver-
bundenen Drehmomentwelligkeit ist es möglich die üblicherweise drei elektrischen 
Stränge des BLDC-Motors zu einem Strang zusammenzufassen. Daraus ergeben sich das 
gleiche Ersatzschaltbild und die gleichen Grundgleichungen wie für einen mechanisch 
kommutierten Gleichstrommotor, was sich auch in den vergleichbaren Kennlinien äu-
ßert [93]. Zudem kann auf die Modellierung der normalerweise zur Ansteuerung 
verwendeten Pulsweitenmodulation (PWM) verzichtet werden, da sich diese im We-
sentlichen nur auf die Konstruktion des Motorsteuergeräts auswirkt. Stattdessen erfolgt 
die unmittelbare Vorgabe der Stellspannung. Das Ersatzschaltbild eines Gleichstrom-
motors ist in Abbildung 3.3 dargestellt.  
 
Abbildung 3.3: Ersatzschaltbild des Gleichstrommotors [94] 
An die Spulen des Motors ist eine Spannungsquelle angeschlossen, die die von dem 
Motorsteuergerät vorgegebene Stellspannung  aufprägt. Die Spulen können als Rei-
henschaltung aus dem Widerstand  und der Induktivität  vereinfacht werden. Zudem 
wird durch die Flussänderung in Folge der Drehbewegung eine Spannung Vt] in den 
Spulen induziert, die der Stellspannung entgegenwirkt. Die Differentialgleichung für 
den elektrischen Kreis ist somit 
  =  ⋅  +  ⋅  + Vt]. (3.7) 
Für eine Reduzierung der Zustände in der Zustandsraumdarstellung und somit eine 
wesentliche Reduzierung der Zustandsvariablen bei der späteren Formulierung des Op-
timierungsproblems wird die Induktivität  = 0 gesetzt. Dies kann angenommen 
werden, da die mechanische Zeitkonstante durch die Rotorträgheit im Normalfall we-
sentlich größer gegenüber der elektrischen Zeitkonstante durch die Induktivität ist, was 
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bei dem untersuchten System sowohl für die Verwendung von Ferrit- als auch Selten-
erdmagneten auf dem Rotor gilt.  
Die induzierte Spannung sowie das Motormoment berechnen sich mithilfe der Motor-
konstanten , die vereinfachend als Drehzahlkonstante und als Drehmomentkonstante 
genutzt werden kann [91], nach 
 Vt] =  ⋅ #s O (3.8) 
und 
 O =  ⋅ . (3.9) 
Mit den Gleichungen des elektrischen und des mechanischen Kreises kann die Zustands-
raumdarstellung des Gesamtsystems in Gleichung (3.10) formuliert werden. 
 u#s O#^Ov = w
0 1
0 − TUVW ⋅  + [ΘTU] O ⋅  y u
#O#s Ov + w
0ΘTU] O ⋅ y  (3.10) 
Die Stellspannung wird im Realsystem während der Auslegephase von einem Positions-
regler bestimmt. Um eine hohe Dynamik und ein gutes Führungsverhalten zu erreichen 
werden dafür kaskadierte Reglerstrukturen eingesetzt. Da die Formulierung und Be-
rücksichtigung einer Reglerstruktur in der Optimierung das Ergebnis negativ 
beeinflussen kann, wird die Stellspannung über eine optimale Steuerung bestimmt. Da-
bei wird die Stellspannung durch Lösen des Optimierungsproblems so gewählt, dass die 
Zielposition mit der Zielgeschwindigkeit unter Berücksichtigung der weiteren Neben-
bedingungen z. B. an Spannung und Strom schnellstmöglich erreicht wird. Dass das 
Verhalten der optimalen Steuerung auch von einer Regelung beim Auslegevorgang der 
Schaltaktorik annähernd erreicht werden kann, wird in Abschnitt 5.2 gezeigt.  
Die Berechnung der zur Beurteilung der Varianten benötigten Systemkosten, wird im 
Folgenden erläutert. Bei der Betrachtung der Systemkosten der Schaltaktorik zeigt sich, 
dass diese im Wesentlichen von den Motorkosten beeinflusst werden. Die weiteren me-
chanischen Bauteile sind zum einen teils sehr kostengünstig, zum anderen entstehen 
die Kosten weitestgehend nicht durch den Materialeinsatz, sondern durch die Fertigung 
die bei jeder Variante durchzuführen ist. Zur besseren Übersicht werden im Folgenden 
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somit nur die Motorkosten berücksichtigt und in den Diagrammen dargestellt, wobei 
weitere Kosten bei Bedarf durch eine Erhöhung des konstanten Anteils implementiert 
werden können. Es ist aber auch möglich weitere Kostenfunktionen zu definieren, was 
beispielsweise für den Entfall eines Zahnrades in der Zwischenübersetzung sinnvoll sein 
kann. Zur Bestimmung der Motorkosten eignen sich verschiedene Möglichkeiten. Eine 
häufige Vorgehensweise im Stand der Forschung ist die Vorgabe konkreter Motoren mit 
Kosten und Parametern aus denen der Optimierer den passenden Motor auswählt. Dazu 
muss zunächst eine Datenbank angelegt werden, die den Parameterraum ausreichend 
abdeckt um ein möglichst aussagekräftiges Ergebnis zu erhalten. Insbesondere in Bezug 
auf die Kosten bei großen Stückzahlen erweist sich das Anlegen einer Datenbank als 
schwierig, da dies zumeist firmeninterne Informationen sind. Um den Parameterraum 
ohne direkte Vorgabe von Motoren breit abzudecken, können geeignete Motoren mit-
hilfe der Optimierung designt werden. So ergeben sich neben den notwendigen 
Motorparametern aus den Rohstoff- und Fertigungskosten die Motorkosten [95]. Dar-
aus ergibt sich jedoch eine hohe Anzahl an Designvariablen und es sind detaillierte 
Kenntnisse über die Motorkonstruktion notwendig. Eine Möglichkeit zur Vereinfachung 
dieser komplexen Modellierung des Motors und seiner Kosten ist die Verwendung von 
Metamodellen [96], um trotz des eigentlich komplexen Modells eine geeignete einfache 
Formulierung für das Optimierungsproblem zu erhalten.  
Eine weitere Möglichkeit einen breiten Parameterraum abdecken zu können, ohne eine 
große Datenbank anlegen oder eine komplexe Modellbildung durchführen zu müssen, 
sind Skalierungsgesetze. Dabei werden sowohl die Kosten als auch die mechanischen 
und elektrischen Motorparameter ΘO,  und  aus dem Skalierungsgesetz bestimmt. 
Für die Bestimmung der Parameter des Skalierungsgesetzes sind nur wenige Referenz-
motoren notwendig und sie eignen sich aufgrund der einfachen Formulierung zur 
Einbindung in ein Optimierungsproblem. In dieser Arbeit erfolgt eine Orientierung an 
dem von Roos [81] vorgeschlagenen Skalierungsgesetz für Gleichstrommotoren bei ho-
her Stückzahl, welches ebenfalls in [97]–[99] Anwendung findet. Das 
Skalierungsgesetz ist vergleichbar mit den Gesetzen für BLDC-Motoren [100], wobei 
keine Aufteilung in die einzelnen Phasen erfolgt. Ein Vergleich mit am Markt erhältli-
chen Motoren zeigt, dass für die Vorauslegung eine ausreichende Genauigkeit für die 
mechanischen und elektrischen Motorparameter erzielt werden kann [101]. Eine volu-
menproportionale Berechnung der Materialkosten erfolgt ebenfalls in [102]. Das ist 
möglich, da die Materialkosten bei hohen Stückzahlen, wie sie bei einer Schaltaktorik 
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benötigt werden, nahezu den Gesamtkosten des Motors entsprechen [103]. Weitere 
Kosten, wie durch Fertigung und Sensorik, werden durch einen konstanten Anteil be-
rücksichtigt. Die Kosten  für einen Motor ergeben sich somit nach Gleichung (3.11) 
aus dem konstanten Anteil z{t|} und dem volumenproportionalen Anteil, der sich aus 
dem Motordurchmesser O, der Motorlänge O und einem Kostenkoeffizienten ~ zu-
sammensetzt.  
  = z{t|} + ~ ⋅ O ⋅ O[  (3.11) 
Die Motorparameter ΘO und  berechnen sich aus dem physikalisch motivierten Ska-
lierungsgesetz von Roos [81] nach Gleichung (3.12)-(3.13). Die Motorkonstante und 
der Widerstand sind zusätzlich von der Wicklungsanzahl  abhängig, wobei sich die 
Berechnung des Widerstands aus der Annahme eines konstanten Füllfaktors ergibt.  
 ΘO = ΘO z{t|} +  ⋅ O ⋅ Or  (3.12) 
  = z ⋅  ⋅ O ⋅ O (3.13) 
  = z{t|} + Y ⋅ [ ⋅ OO[jkkklkkkm
+ R~ ⋅ [Ojklkmp
. (3.14) 
Bei der Motorträgheit wird ergänzend ein konstanter Anteil ΘO z{t|} berücksichtigt, der 
sich unter anderem aus der Rotorwelle ergibt. Die Berechnung der Motorkonstante  
erfolgt unter Annahme einer konstanten magnetischen Flussdichte im Luftspalt, was 
nur in Bezug auf Motoren mit sehr geringem Durchmesser kritisch zu bewerten ist, da 
nicht mehr ein ausreichender Bauraum für die Magnete garantiert werden kann. Der 
Widerstand  berechnet sich nach Gleichung (3.14) aus einem konstanten Anteil z{t|}, 
dem Widerstand der parallel zum Rotor verlaufenden Leiteranteile Y und dem Wi-
derstand im Wicklungskopf R~. Durch die gegenüber Roos [81] zusätzliche 
Berücksichtigung des Widerstands im Wicklungskopf wird einer Tendenz zu Motoren 
mit großem Durchmesser und geringer Länge entgegengewirkt. In Roos [81] wird dies 
durch die Beschränkung vom Verhältnis aus Länge und Durchmesser erreicht, was je-
doch auch die Berechnung des Widerstands verfälscht. Die konstanten Anteile z{t|}, ΘO z{t|} und z{t|} sowie die Koeffizienten ~, , z, Y und R~ können mithilfe von 
Referenzmotoren bestimmt werden. Durch die genaue Kenntnis der Eigenschaften des 
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Referenzmotors der Schaltaktorik ist es möglich diesen zunächst als alleinige Referenz 
zu nutzen. Allerdings ist es bei der Betrachtung von Systemen mit einer größeren Ab-
weichung in der Leistung beziehungsweise der Kennlinie sinnvoll die Parameter 
mithilfe mehrerer Motoren verschiedener Leistungsklassen zu bestimmen. 
Mithilfe der in diesem Abschnitt beschriebenen Gleichungen ist es möglich die Dynamik 
und die Kosten des Systems zu beschreiben. Darauf aufbauend wird im nächsten Ab-
schnitt ein Optimierungsverfahren und eine Modellierungsumgebung ausgewählt.  
3.2.2 Optimierungsverfahren und Modellierungsumgebung  
Für die Auswahl eines Optimierungsverfahren und einer Modellierungsumgebung er-
folgt eine Analyse der Optimierungsaufgabe. Wie bereits in der Einleitung erwähnt, 
wird ein domänenübergreifender Ansatz angestrebt, um Wechselwirkungen zwischen 
der Ansteuerung, der mechanischen Strecke und der elektrischen Strecke berücksichti-
gen zu können. Aus der Analyse der Entwicklungsmethoden in Abschnitt 2.3 sind 
simultane Optimierungsansätze dafür eine geeignete Möglichkeit. Aus dem Stand der 
Forschung ergeben sich im Wesentlichen zwei Möglichkeiten zur Umsetzung eines sol-
chen Ansatzes. Zunächst wird die Umformulierung einer iterativen Strategie in eine 
simultane Strategie unter Verwendung eines evolutionären Algorithmus betrachtet. Die 
Formulierung des Optimierungsproblems gestaltet sich einfach, da das dynamische Ver-
halten, das Kostenmodell und der Optimierungsalgorithmus unabhängig voneinander 
sind. Über die Simulation des dynamischen Verhaltens, z. B. in MATLAB Simulink, und 
die einfache analytische Berechnung der Kosten werden die Zielfunktionswerte be-
stimmt, welche dann an den Algorithmus weitergegeben werden. Aus diesen Werten 
bestimmt der Algorithmus, unabhängig von dem Systemmodell, neue Varianten, für die 
wiederrum die Zielfunktionswerte bestimmt werden. Dies wird so lange wiederholt bis 
ein festgelegtes Abbruchkriterium erfüllt wird. Die Lösung des Optimalsteuerungsprob-
lems kann unter Nutzung des Satzes von Feldbaum [104] vereinfacht werden. Da nach 
Gleichung (3.10) ein System zweiter Ordnung vorliegt, gibt es nur einen Umschaltpunkt 
zwischen dem maximalen und minimalen Wert der Stellspannung. Somit muss nur die-
ser Umschaltzeitpunkt und nicht der gesamte Verlauf der Stellspannung bestimmt 
werden. Der optimale Umschaltzeitpunkt ist gefunden, wenn die Sollposition mit der 
Sollgeschwindigkeit erreicht wird. Wird hingegen der Umschaltzeitpunkt zu spät ge-
wählt ist die Geschwindigkeit an der Sollposition zu hoch. Bei einem zu frühen 
Umschalten ist die Geschwindigkeit an der Sollposition zu gering oder sie wird nicht 
erreicht. Die Zielfunktion wird dafür um die Abweichung in der Sollgeschwindigkeit 
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ergänzt, welche somit ebenfalls minimiert wird. Die Lösung des Optimierungsproblems 
unter Nutzung des in MATLAB implementierten genetischen Algorithmus zur Mehrzielo-
ptimierung gamultiobj hat jedoch gezeigt, dass die eher zeitaufwendige dynamische 
Simulation in Kombination mit der hohen Anzahl an notwendigen Durchläufen bei evo-
lutionären Algorithmen [105] zu hohen Rechenzeiten führt.  
Als nächste Möglichkeit wird die Implementierung des Motorverhaltens in ein Optimal-
steuerungsproblem betrachtet. Dafür wird im Vergleich zum Stand der Forschung 
zunächst eine allgemeinere Betrachtung zur Lösung dieser Probleme durchgeführt. Ne-
ben den im Stand der Forschung betrachteten Arbeiten wird in [106], [107] ein 
Überblick über geeignete Methoden zur Lösung nichtlinearer Optimalsteuerungsprob-
leme gegeben. Dabei wird in indirekte und direkte Methoden unterschieden. Während 
bei den indirekten Methoden die notwendigen mathematischen Bedingungen eines Op-
timalsteuerungsproblems zur Lösung genutzt werden, wird bei den direkten Methoden 
eine Diskretisierung des Problems vorgenommen. Das diskretisierte Problem kann dann 
mit Methoden zur Lösung nichtlinearer Optimierungsprobleme gelöst werden. Zusätz-
lich wird noch in eine Teildiskretisierung, bei der nur die Steuerungsvariable 
diskretisiert wird, und eine Volldiskretisierung, bei der eine komplette Diskretisierung 
durchgeführt wird, unterschieden. Für die multidisziplinäre Optimierung eignen sich 
insbesondere die Methoden die mit einer Volldiskretisierung arbeiten, da die diskreti-
sierten Zustandsvariablen einfach um weitere Designvariablen in den 
Differentialgleichungen ergänzt werden können. Dies ist ein wesentlicher Aspekt zur 
Formulierung eines simultanen Optimierungsproblems. Zudem ist die Implementierung 
verschiedener Zustandsbeschränkungen wie in Abschnitt 6.1 wesentlich einfacher mög-
lich. 
Bei der Volldiskretisierung des Systemverhaltens entsteht ein Optimierungsproblem mit 
einer großen Anzahl an Variablen und Nebenbedingungen. Somit ist ein leistungsfähi-
ges Lösungsverfahren für große Probleme notwendig. Des Weiteren handelt es sich um 
ein nichtlineares Problem, da sowohl die Systemdynamik als auch die Kostenfunktionen 
durch die Multiplikation mehrerer Variablen nichtlinear sind. Bei der Auswahl eines 
Optimierungsverfahrens müssen zudem die Werte, die die Variablen annehmen kön-
nen, betrachtet werden. Dabei wird in diskrete, gemischt ganzzahlige und 
kontinuierliche Probleme unterschieden. Bis auf die Windungsanzahl können alle Vari-
ablen als kontinuierlich angesehen werden, womit es sich um ein gemischt ganzzahliges 
Problem handelt. Ergänzend werden Methoden für kontinuierliche Systeme betrachtet, 
 36  3 Modellbildung 
da anzunehmen ist, dass der Einfluss einer nicht kontinuierlichen Modellierung der 
Windungsanzahl eher gering ist. 
Zur Auswahl eines geeigneten Verfahrens bietet sich die Computational Infrastructure 
for Operations Research (COIN-OR) [108] Datenbank an. Dort werden verschiedene Op-
timierungsverfahren mit entsprechender Software auf open source Basis zur Verfügung 
gestellt und beschrieben. Für gemischt ganzzahlige Probleme eignen sich die Verfahren 
Bonmin [109] und Couenne [110]. Das darin genutzte Verfahren Ipopt [111] kann für 
die Lösung kontinuierlicher Probleme verwendet werden. Die Verfahren Bonmin und 
Couenne nutzen einen Branch-and-Bound Ansatz in Kombination mit dem Ipopt Verfah-
ren zur Bestimmung der benötigten kontinuierlichen Lösung. Das Verfahren Ipopt nutzt 
einen Innere-Punkte Ansatz, welcher Vorteile bei der Lösungsgeschwindigkeit kontinu-
ierlicher Probleme mit einer hohen Anzahl an Variablen besitzt und zudem die einfache 
Bestimmung der Sensitivitäten in Bezug auf die Nebenbedingungen ermöglicht. Dass 
diese Sensitivitäten ein wesentlicher Aspekt der Systementwicklung sein können, zeigt 
Abschnitt 6.2. Die Anwendung von Ipopt wird in [112], [113] zur Bestimmung der op-
timalen Steuerung von mechatronischen Systemen beschrieben und ein Vergleich mit 
weiteren Verfahren im Bereich der Robotik erfolgt in [114]. Darüber hinaus finden sich 
sehr verschiedene Einsatzgebiete z. B. zur kombinierten Topologie- und Regleroptimie-
rung [115]. Ein Vergleich der Verfahren Ipopt und Bonmin zeigt, dass die 
Ganzzahligkeit der Windungen einen vernachlässigbaren Einfluss auf die Pareto-Front 
und die Motorkennlinie hat, was auch an der allgemein hohen Anzahl an Windungen 
liegt. Auch die weiteren Motorparameter unterscheiden sich nur geringfügig. Dabei ist 
allgemein anzumerken, dass ergänzend zur der Variablenoptimierung durch die Ver-
wendung eines Skalierungsgesetztes eine anschließende Detailauslegung des BLDC-
Motors erforderlich ist, wobei ebenfalls mit einer Anpassung der Werte zu rechnen ist. 
Auch eine globale Optimalität, wie sie durch den Einsatz von Couenne besser erreicht 
werden soll, ist aufgrund der geringen Anzahl an ganzzahligen Variablen des Problems 
nicht notwendig. Daher wird für die weitere Gesamtsystemoptimierung unmittelbar das 
Verfahren Ipopt genutzt, da die anderen Verfahren durch die mehrmalige Berechnung 
der kontinuierlichen Lösung mehr Rechenzeit benötigen. Dennoch können auch die an-
deren Verfahren zur Lösung des Problems in Betracht gezogen werden, wenn weitere 
ganzzahlige Variablen die einen hohen Einfluss auf das Ergebnis haben, berücksichtigt 
werden sollen. Als linearer Löser wird ma27 [116] eingesetzt, welcher zwar als eher 
langsam beschrieben wird, aber als open source zur Verfügung steht und im Vergleich 
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zu performanteren Lösern, welche nur einen akademischen Einsatz erlauben, eine ver-
gleichbare Lösungsgeschwindigkeit dieses Problems bietet. 
Zur Modellierung und Lösung des Optimierungsproblems eignen sich verschiedene 
Softwareumgebungen, die ebenfalls in der COIN-OR Datenbank beschrieben sind. Da-
bei wird die Verwendung von Pyomo [117] bevorzugt, was eine open source 
Modellierungssprache speziell zur Optimierung ist und auf der Programmiersprache Py-
thon basiert. Diese Modellierungssprachen werden auch als Algebraic Modeling 
Languages (AML) bezeichnet. Sie ermöglichen eine universelle Formulierung des Prob-
lems, wodurch die Verwendung verschiedener Verfahren einfach möglich ist. Zudem ist 
durch die Auslegung auf die Formulierung von Optimierungsproblemen eine möglichst 
effiziente Berechnung des Problems möglich. Als Softwareplattform wird die open 
source Software Spyder verwendet. 
3.2.3 Formulierung des Optimierungsproblems 
Allgemein wird in einem Optimierungsproblem eine Zielfunktion unter Berücksichti-
gung von Nebenbedingungen minimiert. In diesem Abschnitt werden die in Abschnitt 
3.2.1 beschriebenen Systemgleichungen und die weiteren Nebenbedingungen unter Be-
rücksichtigung der in Abschnitt 3.2.2 ausgewählten Lösungsmethode und 
Modellierungsumgebung formuliert. 
Für die Mehrzieloptimierung werden in dieser Arbeit die beiden Kriterien über die ge-
wichtete Summe zusammengeführt. Diese Formulierung bietet sich aufgrund der 
geringen Anzahl an Kriterien an und ermöglicht eine einfache Formulierung des Prob-
lems [118]. Zudem ist sie aufgrund des konvexen Charakters des Lösungsraums in 
Abbildung 4.1 ausreichend. Die zu minimierende Zielfunktion ist somit 
  = } ⋅  + ~ ⋅  mit }, ~ ≥ 0 und } + ~ = 1. (3.15) 
Sie setzt sich aus der Zeit für den Auslegevorgang  und den Kosten  zusammen. 
Durch Variation der Wichtungsfaktoren } und ~ über den Wertebereich entsteht 
durch das Lösen der verschieden gewichteten Probleme die Pareto-Front. Jede Gewich-
tung kann dabei als Gerade in einem Zeit-Kosten Diagramm beschrieben werden. Die 
Lösung dieses Problems ist dann der Berührpunkt der Geraden und der Pareto-Front. 
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Als Start- und Endgewichtung wird je ein Winkel dieser Geraden angegeben. Die wei-
teren Gewichtungen ergeben sich aus den äquidistanten Winkeln der Geradenschar 
zwischen den beiden vorgegebenen Geraden.  
Zur Bestimmung der Zeit  muss das Optimalsteuerungsproblem gelöst werden, wo-
für eine Zeitdiskretisierung der Steuerspannung und der Differentialgleichungen 
durchgeführt wird. Zur Diskretisierung erfolgt eine Variablentransformation, bei der die 
freie Endzeit  durch eine feste Endzeit " ersetzt wird, sodass die Zeit in den Bewe-
gungsgleichungen durch 
  =  ⋅ " mit " ∈ [0,1] (3.16) 
ersetzt werden kann. Die freie Endzeit ist somit ebenfalls eine Variable des Optimie-
rungsproblems. 
Die Diskretisierung erfolgt auf Basis der Zustandsraumdarstellung in Gleichung (3.10) 
mithilfe des Vorwärtsdifferenzenquotienten. Jeder Zustand zu jedem diskreten Zeit-
punkt  stellt dabei eine Zustandsvariable des Optimierungsproblems dar. Die diskrete 
Beschreibung der Winkelgeschwindigkeit des Motors #s O ist eine Nebenbedingung des 
Optimierungsproblems. Im Folgenden wird zur besseren Lesbarkeit #O = # gesetzt. Für 
den Zeitschritt  + 1 lässt sich die Zustandsvariable #s nZ nach Gleichung (3.17) durch 
die Addition der aktuellen Winkelgeschwindigkeit #s n und der Änderung der Winkelge-
schwindigkeit durch die Steuerspannung zwischen den beiden Zeitschritten n,nZ 
beschreiben. Zur Bestimmung der Winkelgeschwindigkeit bei der Berechnung der in-
duzierten Spannung wird die Trapezregel angewendet.  
 #s nZ = #s n +  ⋅ Δ"  ΘTU] O ⋅  n,nZ −  ⋅ TUVW + 
[2 ⋅ ΘTU] O ⋅  h#s n + #s nZi (3.17) 
Die Steuerspannungen n,nZ stellen ebenfalls Zustandsvariablen des Optimierungsprob-
lems dar. Sie werden so gewählt, dass die Bewegung der Schaltwalze, unter 
Berücksichtigung der Nebenbedingungen, schnellstmöglich durchgeführt wird. Neben 
den Zustandsvariablen #s n und n,nZ sowie der Endzeitvariablen  ergeben sich aus 
Gleichung (3.17) unter Berücksichtigung der weiteren Abhängigkeit aus Abschnitt 3.2.1 
die Designvariablen , O, O, QR, QR und O QR für das Optimierungsproblem. 
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Zur Diskretisierung des Schaltwalzenwinkels wird ebenfalls die Trapezregel angewen-
det, wodurch sich für die Zustandsvariablen #n die Nebenbedingungen 
 #nZ = #n +  ⋅ Δ"2 ⋅ h#s n + #s nZi (3.18) 
ergeben. 
Ziel der Schaltgabel ist es, aus dem Stillstand von der Gangposition 0 den Weg QS zu 
verfahren und die Endposition aufgrund der Vorsynchronisierung mit maximal der Ge-
schwindigkeit QS zu erreichen. Dafür werden die Nebenbedingungen  
 #h" = 0i = 0 
#h" = 1i = O QS ⋅ QS 
#s h" = 0i = 0 
#s h" = 1i ≤ O QS ⋅ QS 
(3.19) 
aufgestellt. Da zum einen mehrere Schaltpositionen angefahren werden und zum an-
deren Platz für Neutral- und Gangplateaus vorgesehen werden muss, steht maximal der 
Schaltwalzenwinkel Δ#QR zum Verfahren der Schaltgabel um den Weg QS zur Verfü-
gung. Daraus ergibt sich die Nebenbedingung 
 ΔQS ⋅ QR QS ≤ Δ#QR. (3.20) 
Damit die Schaltaktorik, wie in der Abstraktion beschrieben, mindestens die Kraft Vt 
an der Schaltgabel stellen kann, gilt die Nebenbedingung 
 Vt ≤ UT ⋅  O QS ⋅  ⋅ jklkm  . (3.21) 
Die Randbedingung bestimmt sich aus dem maximalen Motormoment O , das sich 
aus der Motorkonstante  und dem maximalen Motorstrom  berechnet. Der Motor-
strom kann in der Optimierung ebenfalls begrenzt werden, was je nach Maximalstrom 
der Versorgungselektronik des Motors sinnvoll sein kann. Zudem entstehen insbeson-
dere durch die Reibung des Gleitsteins in der Nut und des Axiallagers an der 
Schaltwalze Verluste, wenn eine Axialkraft an der Schaltgabel anliegt. Diese Verluste 
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werden durch den Verlustkoeffizienten UT berücksichtigt, welcher sich aus den trigo-
nometrischen Abhängigkeiten an der Schaltwalze ableitet (siehe auch Anhang A). Er 
berechnet sich nach  
 UT = UT z{t|} ⋅ tan hQRitan hQR + !ijkkklkkkm q op
⋅ 11 +  QR ⋅   QRQR ⋅ tan hQR + !ijkkkkkklkkkkkkm op
 
(3.22) 
im Wesentlichen aus den Verluste am Gleitstein λUT S QR und den Verlusten des Axial-
lagers der Schaltwalze λUT QR. Neben den Variablen des Optimierungsproblems sind 
diese abhängig von dem Reibwinkel am Gleitstein !, dem Reibungskoeffizienten des 
Axiallagers an der Schaltwalze   QR und dem mittleren Reibdurchmesser am Axialla-
ger  QR. Da es für die Parameter teils nur Richtwerte gibt und auch weitere Verluste 
im System vorhanden sind, wird zusätzlich der Verlustkoeffizient UT z{t|} eingeführt. 
Er wird über Messungen am Realsystem bestimmt. Weitere Abhängigkeiten können ver-
nachlässigt werden, was in Abschnitt 6.2 und Abbildung 6.8 am Beispiel der Verluste in 
der Stirnradverzahnung gezeigt wird. 
In Bezug zu der gesamten Schaltaktorik können sich insbesondere der Verlustkoeffi-
zient UT z{t|} und die Kraftanforderung Vt für die verschiedenen Gänge 
unterscheiden. Da zunächst angenommen wird, dass die Werte der Designvariablen un-
abhängig von dem jeweiligen Gang sein sollen, erfolgt eine simultane Lösung des 
Optimierungsproblems für jeden Gang mit den jeweiligen Nebenbedingungen und Pa-
rametern. So wird sichergestellt, dass die Anforderungen von jedem Gang erfüllt 
werden. Zur Generierung des Gesamtproblems aus dem Teilproblem für eine Schaltung 
wird die Möglichkeit zur Formulierung mehrdimensionaler Variablen und von Schlei-
fenstrukturen genutzt, in denen die entsprechenden Berechnungen durchgeführt 
werden. Durch entsprechende Formulierung der Designvariablen, Nebenbedingungen 
und Schleifenstrukturen bestehen darüber hinaus vielfältige Möglichkeiten zur Defini-
tion der Abhängigkeiten. Zum Beispiel ist es möglich die Schaltwalzen der beiden 
Teilgetriebe unterschiedlich zu gestalten oder den Nutwinkel für jeden Gang einzeln 
auszulegen, während der Motor für beide Teilsysteme identisch bleiben soll. 
Für die Nutzung einer Strombegrenzung muss zudem der Strom n,nZ für jedes Zeitin-
tervall in Abhängigkeit der Zustandsgrößen berechnet werden, welcher dann innerhalb 
 3.3 Detailliertes Modell zur weiteren Systemanalyse 41 
der Begrenzung liegen muss. In Anlehnung an die Motorgleichung (3.7) bestimmt sich 
der Strom unter Vernachlässigung der Induktivität nach 
 n,nZ = n,nZ − 2 ⋅  h#s n + #s nZi. (3.23) 
Auf Basis der in Abschnitt 3.2 angegeben Gleichungen wird im Anhang B eine Übersicht 
über das Optimierungsproblem für die Gesamtsystemoptimierung in Kapitel 4 gegeben.  
3.3 Detailliertes Modell zur weiteren Systemanalyse 
Aus der Abstraktion in Abschnitt 3.1 ist zu erkennen, dass neben dem Auslegevorgang 
der Synchronisierungsvorgang einen wesentlichen Einfluss auf die Schaltzeit hat. Da 
allerdings nicht die volle Leistung des Systems genutzt wird, kann nur durch eine an-
gepasste Synchronisierungsstrategie ein Zeitvorteil erreicht werden. Bei der Auswahl 
einer Strategie müssen zusätzlich zur Synchronisierungszeit verschiedene Anforderun-
gen berücksichtigt werden. Dazu gehören im Wesentlichen der Komfort der Schaltung 
und die Hitzeentwicklung an der Synchronisierung. Um dies neben der Schaltzeit beur-
teilen zu können, ist ein gegenüber Abschnitt 3.2 detaillierteres Simulationsmodell 
notwendig. Wesentliche Teilsysteme, die dabei berücksichtigt werden müssen, sind die 
Synchronisierung und die Regelung. Bei der Modellierung der Synchronisierung ist ins-
besondere der Stoßkontakt an den Zähnen maßgebend, welcher den Komfort negativ 
beeinflusst. Ergänzend wird auch ein Fahrzeugmodell implementiert, um den Einfluss 
auf den Fahrkomfort besser bewerten zu können. Allerdings wird bereits in [3] ange-
deutet, dass der Einfluss der Synchronisierung auf die Abtriebswelle gering ist. 
Aufbauend auf dem Modell zur Gesamtsystemoptimierung wird im Folgenden der Auf-
bau des detaillierten Systemmodells beschrieben.  
Für die Modellierung der Schaltaktorik und die detaillierte Modellierung der Synchro-
nisierung kommen verschiedene Softwareumgebungen in Frage. Beispielsweise bietet 
die Software SimulationX auf Basis der objektorientierten Modellierungssprache Mode-
lica fertige Simulationsblöcke für das Systemverhalten der Synchronisierung und 
weiterer Elemente wie Gleichstrommotor und Kulissengetriebe an [119]. Sie bietet zu-
dem die Möglichkeit Systemblöcke zu exportieren, um sie in einer anderen 
Simulationsumgebung, beispielsweise MATLAB Simulink, zu nutzen. Ebenfalls gibt es das 
Simscape Driveline Softwarepaket für MATLAB Simulink, das wesentliche Elemente zur 
Modellierung des Antriebstrangs enthält [120]. Diese Softwarepakete sind dabei aber 
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auf die Verwendung der vorhandenen Systemblöcke ausgelegt, welche nur einge-
schränkt modifiziert werden können. In der Literatur gibt es aber auch Ansätze, die 
unmittelbar die Simulationsumgebung MATLAB Simulink nutzen, um die Bewegungs-
gleichungen der Synchronisierung durch geeignete Abstraktion zu modellieren und im 
Zeitbereich zu simulieren [56], [121], [122]. Durch das Aufstellen der Bewegungsglei-
chungen entsteht zwar ein erhöhter Modellierungsaufwand, es ist aber möglich das 
Modell individueller anzupassen, um eine bessere Modellgüte zu erreichen oder weiter-
gehende Untersuchungen durchführen zu können. Für die Modellbildung wird das 
Realsystem ebenfalls in ein Ersatzsystem überführt, das auf dem Ersatzsystem in Abbil-
dung 3.2 basiert und in Abbildung 3.4 dargestellt ist. Zunächst erfolgt die Betrachtung 
der Schaltaktorik gefolgt von der Modellbildung der Synchronisierung.  
  
Abbildung 3.4: Ersatzschaltbild der elastischen Schaltwalzenaktorik mit Schiebemuffe 
für das detaillierte Systemmodell 
Da unter Last deutliche Verformungen an der Schaltgabel auftreten, wird diese als Fe-
der-Dämpfer-System, mit der Federsteifigkeit QS und der Dämpfungskonstante QS 
modelliert. Zudem wird bei der Modellierung das Spiel zwischen Gleitstein und Schalt-
walzennut sowie Schaltgabel und Schiebemuffe berücksichtigt. Dadurch ergeben sich 
die zusätzlichen Freiheitsgrade an der Schaltgabel QS und an der Schiebemuffe QO. 
An der Schiebemuffe greift die Kraft der Synchronisierungseinheit |¡t¢ an, die im 
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Die Modellierung der Schaltaktorik basiert im Wesentlichen auf den Differentialglei-
chungen des Modells aus Abschnitt 3.2. In der elektrischen Differentialgleichung des 
Motors (Gleichung (3.7)) wird die Induktivität  nicht vernachlässigt sondern mit be-
rücksichtigt. Das Spiel zwischen Schaltwalze und Gleitstein sowie zwischen Schaltgabel 
und Schiebemuffe wird über ein hybrides Modell berücksichtigt. Wenn der Gleitstein in 
der Nut anliegt gilt somit 
 ΘTU] O#^O = O − QSUT ⋅ O QS − TUVW (3.24) 
mit  
 ΘTU] O = ΘO + ΘXYZXYZ[ + ΘXY[XY[[ ⋅ XYZ[ + ΘQRO QR[ + QSO QS[  (3.25) 
und 
 QS = QShQS − QOi + QShsQS − sQOi. (3.26) 
Beim Ablösen des Gleitsteins von der Nutflanke werden in Gleichung (3.24) bezie-
hungsweise (3.25) die Masse der Schaltgabel QS und die Schnittkraft an der 
Schaltgabel QS nicht berücksichtigt. 
Für die Schiebemuffe wird die Differentialgleichung mit dem Freiheitsgrad QO aufge-
stellt. Auf sie wirken neben der Kraft QS auch die Kräfte aus der Synchronisierung |¡t¢ 
und eine Reibkraft TUVW nach Coulomb mit einer Unterteilung in Haft- und Gleitreibung. 
 QO^QO = QS − |¡t¢ − TUVW (3.27) 
Ist das Spiel zwischen Schaltgabel und Schiebemuffe noch nicht überwunden, wird in 
Gleichung (3.27) die Federkraft QS ebenfalls nicht berücksichtigt. 
Der Zusammenhang zwischen dem Schaltwalzenwinkel und der Schaltgabelposition 
über die Nutkontur wird über ein Lookup Table und dem Spiel in der Nut hergestellt. 
Ebenfalls wird, vergleichbar zu Abschnitt 3.2, in den entsprechenden Gleichungen Rei-
bung berücksichtigt. Das Reibmoment TUVW wird allerdings mit Messungen ohne die 
Bewegung der Schiebemuffe identifiziert. Der Gleitreibungsanteil der Reibkraft TUVW 
wird für den Stillstand des Radsatzes aus Messungen während der Freiflugphase nach 
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Abzug der Kräfte aus den Druckstücken identifiziert. Der Haftreibungsanteil ergibt sich 
dabei aus der Losbrechkraft beim Anfahren der Schiebemuffe. Bei Drehung des Radsat-
zes wird dies durch die Reibkraft zwischen Schiebemuffe und Synchronkörper ergänzt, 
welche sich aus dem Reibungskoeffizienten und dem übertragenen Moment berechnet. 
3.3.1 Kräfte an der Synchronisierung 
Wie in Abschnitt 2.2 beschrieben, besteht die Synchronisierung aus verschiedenen 
Zahnelementen, die aneinanderstoßen. Zudem gibt es verschiedene Druckstücke und 
Rastierungselemente, die Kräfte auf die Schiebemuffe ausüben. Bei der Modellierung 
erfolgt eine Orientierung an dem Synchronisierungsmodell von Kirchner [121], da um-
fangreiche Untersuchungen zu verschiedenen Kontaktmodellen und Vergleiche mit 
Messungen sowie Finite-Elemente-Modellen durchgeführt wurden. 
  
Abbildung 3.5: Seitenansicht einer Synchronisierungseinheit mit Kupplungskörper , 
Synchronring , Schiebemuffe , Synchronkörper  und Schaltrad   
Zum besseren Verständnis ist in Abbildung 3.5 eine Seitenansicht als Schnitt durch die 
Synchronisierungseinheit dargestellt. Als erstes wird der Kugel-Feder-Mechanismus be-
trachtet. Über den Umfang sind im Referenzsystem sechs solcher Mechanismen 
gleichmäßig verteilt. Die Kugel folgt dabei in radialer Richtung einer Kontur in der 
Schiebemuffe. Der andere Teil des Mechanismus stützt sich bei dreien an einem beweg-
lichen Druckstück ab, welches zur Vorsynchronisierung dient. Die anderen drei 
Mechanismen, welche nicht dargestellt sind, stützen sich direkt im Synchronkörper ab 
und dienen somit nur zur Erzeugung bestimmter Rastpositionen. Die Modellierung des 
Kugel-Feder-Mechanismus erfolgt nach [121] woraus sich nach Gleichung (3.28) eine 
Kraft auf die Schiebemuffe ~S QO und bei den drei Druckstücken nach Gleichung (3.29) 
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Reibungskoeffizienten  ~S zwischen Kugel und Schiebemuffenkontur, der entstehen-
den Kugeltangenten sowie der entsprechenden Stauchung der Federn £ n und deren 
Federsteifigkeit £ n. Um die aufwendige Berechnung der Kugeltangenten zu vermeiden 
wird die Stauchung der Federn und die Winkel zur Kugeltangenten n, welche aus Da-
tenblättern bekannt sind, unmittelbar über ein Lookup Table vorgegeben. Diese 
Kennwerte sind dabei unterschiedlich für die Kugel-Feder-Mechanismen zur Vorsyn-
chronisierung und zur Rastierung. 
 ~S QO = ¤ £ n ⋅ £ n¥nfZ ⋅
sin hnicoshni − sinhni ⋅  ~S ⋅ signhsQOi (3.28) 
 ~S XQ = ¤ £ n ⋅ £ n\nfZ ⋅
sinhni + cos hni ⋅  ~S ⋅ signhsQOicoshni − sinhni ⋅  ~S ⋅ signhsQOi (3.29) 
Für den Kontakt zwischen Schiebemuffe und Synchronring wird das Stoßmodell von 
Hunt und Crossley [123] verwendet, welches auch in [121] Anwendung findet. Es hat 
den Vorteil, dass keine Sprünge bei Kontaktbeginn auftreten und die notwendigen Pa-
rameter sind aus Untersuchungen mit der Finite-Elemente-Methode (FEM) in [121] 
bekannt. Aus dem Stoßmodell ergibt sich nach Gleichung (3.30) die Kraft in Normalen-
richtung QO QY ¦, die auf die Zähne des Synchronrings und der Schiebemuffe wirkt.  
 QO QY ¦ = § ⋅ ¨ ©1 + § ⋅ s	§ ⋅ sª« (3.30) 
Die Kraft ist abhängig von der Zahnsteifigkeit §, der Penetrationstiefe , der Zahn-
dämpfungskonstante §, der Penetrationsgeschwindigkeit s, der Stoßzahl 	§ und der 
Penetrationsgeschwindigkeit zu Kontaktbeginn sª. In der FEM Berechnung der Parame-
ter §, § und 	§ wird angenommen, dass fertigungsbedingt nur die Hälfte der Zähne 
tragend sind. Der Exponent ¬ ist abhängig von der Oberfläche und kann für die ebene 
Fläche als 1 angenommen werden. Zudem wird beim Abgleiten der Zahndächer eine 
Reibkraft nach Gleichung (3.33) modelliert, wobei der gleiche Reibungskoeffizient wie 
beim Kontakt von Schiebemuffe und Kupplungskörper angenommen wird. 
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Abbildung 3.6: Ersatzschaltbild für das Kontaktmodell der Zahndächer von 
Schiebemuffe und Kupplungskörper 
Für den Stoßkontakt der Zahndächer von Schiebemuffe und Kupplungskörper beim 
Einspuren sowie den Kontakt an der Zahnhinterlegung wird nach Abbildung 3.6 ein 
abweichendes Kontaktmodell genutzt, da in [121] lediglich die Parameter beim Syn-
chronisierungsvorgang angegeben sind und sich bei der Verwendung des Modells nach 
Hunt und Crossley für den Kontakt nicht plausible Verläufe in der Simulation ergeben. 
Das Kontaktmodell ist als Parallelschaltung aus Feder und Dämpfer aufgebaut und wird 
auch als Kelvin-Voigt Modell bezeichnet. Es findet ebenfalls Anwendung in [56], [122], 
[124] und die Parameter können aus der Modellierungssoftware SimulationX übernom-
men werden, in der ebenfalls dieses Kontaktmodell genutzt wird. Die unterschiedlichen 
Phasen, in denen das Kontaktmodell genutzt wird, werden durch die Variation der ent-
sprechenden Parameter modelliert. So ergeben sich unterschiedliche Winkel, 
Steifigkeiten und Dämpfungen für die Zahndächer und die Hinterschneidung. Feder 
und Dämpfer sind beim Anlagenwechsel mit Spiel behaftet (die weiteren Zähne von 
Schiebemuffe und Kupplungskörper sind in der Abbildung nicht dargestellt) und es tritt 
zusätzlich Reibung quer zur Kraftrichtung der Feder auf, wenn die beiden Auflageflä-
chen sich relativ zueinander bewegen. Aus dem Kontaktmodell lässt sich die 
Normalkraft QO ~~ ¦ nach Gleichung (3.31) bestimmen. 
 QO ~~ ¦ = § + §s (3.31) 
Ergänzend zum Kontakt der Schiebemuffe mit dem Synchronkörper muss bei der Be-
rechnung der Penetrationstiefe und deren Geschwindigkeit auch die 
Differenzwinkelgeschwindigkeit zwischen Schiebemuffe und Kupplungskörper berück-
sichtigt werden. Die Penetrationstiefe für den Kontakt von Schiebemuffe und 
Schiebemuffe
Kupplungskörper
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Kupplungskörper berechnet sich mit dem Zahnwinkel § und dem Durchmesser des 
Kupplungskörpers ~~ somit nach Gleichung (3.32) und die Penetrationsgeschwindig-
keit entsprechend aus deren Ableitung. 
  =  ­h$QO − $~~i  ⋅ ~~2 ⋅ cosh§i +  QO ~~ ⋅ sinh§i. (3.32) 
Für Gleichung (3.30) wird ebenfalls diese Berechnung genutzt, wobei die Differenz der 
Winkelgeschwindigkeiten aufgrund des Anschlagens des Synchronrings am Synchron-
körper zu Null wird und der Differenzweg beziehungsweise die Überlappung zwischen 
Schiebemuffe und Kupplungskörper ΔQO ~~ durch die entsprechende Differenz zwi-
schen Schiebemuffe und Synchronring ersetzt werden muss. 
Die Simulation hat gezeigt, dass sich der Kraftsprung beim Kontakt durch die Dämp-
fungskraft, wie in [121] beschrieben, negativ auf die Simulation auswirkt und zu nicht 
plausiblen Ergebnissen führt. Daher wird ein PT1-Glied mit einer Zeitkonstante von 
1 ms nachgeschaltet. 
Abschließend lassen sich die Kräfte auf die Schiebemuffe aus der Synchronisierungsein-
heit |¡t¢ in Gleichung (3.34) zusammenfassen. Dafür müssen die Normalkräfte (3.30) 
und (3.31) mithilfe von Gleichung (3.33) in die Axialkomponente umgerechnet wer-
den. Die Reibung beim Abgleiten der Zähne wird ebenfalls bei der Umrechnung mit 
dem Reibungskoeffizienten   berücksichtigt. 
  = ¦ ⋅ [sinh§i +  ⋅ cosh§i ⋅ signhsQOi] (3.33) 
 
|¡t¢ = ⎩⎨
⎧QO ~~  + ~S QO       ü² ³S      ≤ QO < ~~ ³S~S QO                            ü² ~~ ³S ≤ QO < |¡t¢QO QY  + ~S QO        ü² x|¡t¢   ≤ QO < ~~ §S QO ~~  + ~S QO       ü² ~~ §S ≤ QO ≤ §S
 (3.34) 
Im ersten Schritt des Schaltvorgangs bewegt sich die Schiebemuffe aus der Gangstel-
lung des eingelegten Gangs ³S bis sie die Position des Kupplungskörpers ~~ ³S 
überfährt. Währenddessen wirkt die Kraft aus dem Kugel-Feder-Mechanismus ~S QO, 
welche über den gesamten Schaltvorgang vorhanden ist, und die Kraft aus der Hinter-
schneidung QO ~~  auf die Schiebemuffe. Danach wirkt bis zum Beginn der 
Synchronisierung |¡t¢ nur die Kraft aus dem Kugel-Feder-Mechanismus. Während der 
 48  3 Modellbildung 
Synchronisierung wirkt auf die Schiebemuffe die Kraft aus dem Kontakt mit den Zähnen 
des Synchronrings QO QY , welche nach Überwindung der Zahndächer verschwindet. 
Nach der Synchronisierung und dem weiteren Verfahren der Schiebemuffe trifft diese 
an der Position ~~ §S auf den Kupplungskörper des Zielgangs. Dort wirkt die Kraft QO ~~ , welche sich aus dem Dachkontakt und dem Kontakt in der Hinterschneidung 
des Kupplungskörpers berechnet. An der Position §S ist der Zielgang eingelegt und der 
Schaltvorgang abgeschlossen. Die Position beim Auftreffen der Schiebemuffe auf den 
Kupplungskörper ~~ §S ist im Realsystem zufällig und kann in der Simulation auf einen 
Wert festgelegt werden oder wird zufällig festgelegt. Dabei können nach [125] vier 
verschiedene Szenarien auftreten, welche vom Simulationsmodell abgebildet werden 
können. Diese sind das Einspuren ohne Zahnkontakt, das Abweisen der Zähne ohne 
Einspuren sowie das Einspuren mit Zahnkontakt mit dem zulaufenden oder dem weg-
laufenden Zahn. 
3.3.2 Antriebsstrang und Synchronisierungsmoment 
Wie in Abschnitt 2.2 beschrieben dient die Synchronisierung zur Drehzahlanpassung 
der Eingangswelle beim Schaltvorgang. Dabei wird die Eingangswelle des entsprechen-
den Teilgetriebes durch Reibung zwischen Kupplungskörper und Synchronring auf das 
neue Drehzahlniveau angepasst. Das durch die Reibung erzeugte Synchronisierungs-
moment |¡t¢ berechnet sich aus der Normalkraft zwischen dem Kupplungskörper und 
dem Synchronring nach Gleichung (3.35).  
 |¡t¢ = h~S XQ + QO QY i ⋅ QY ⋅  QY2 ⋅ sin hi (3.35) 
Während der Vorsynchronisierung berechnet sich die Axialkraft auf den Synchronring 
aus der Kraft der Druckstücke ~S XQ und wird beim eigentlichen Synchronisierungsvor-
gang durch die Axialkomponente an den Zähnen von Schiebemuffe und Synchronring QO QY  ergänzt. Die Normalkraft wird mithilfe des Konuswinkels der Reibfläche  aus 
der Axialkomponente berechnet und mit dem Reibungskoeffizienten  QY die Reibkraft 
bestimmt. Mit dem mittleren Durchmesser der Reibfläche des Synchronrings QY kann 
anschließend das Synchronisierungsmoment bestimmt werden. Wird eine Mehrkonus-
Synchronisierung verwendet, muss der Term mit der Anzahl der Reibflächen multipli-
ziert werden, wobei gegebenenfalls auch weitere Parameteränderungen berücksichtigt 
werden müssen. 
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Die Bewegungsgleichung der Eingangswelle lässt sich nach dem Öffnen der Kupplung 
durch Gleichung (3.36) beschreiben.  
 ΘTU] ³R#^³R = − |¡t¢§S − |¢µ¶U·· − QO ~~ ¸ ⋅ ~~2  (3.36) 
In der reduzierten Trägheit ΘTU] ³R werden neben der Eingangswelle die mit der Ein-
gangswelle verbundenen Kupplungsteile und die Losräder des Teilgetriebes 
berücksichtigt. Neben dem Synchronisierungsmoment wird zum einen ein Schleppmo-
ment |¢µ¶U·· berücksichtigt, welches sich im Wesentlichen aus Verlusten an der 
Kupplung, den Zahnrädern und den Lagern zusammensetzt. In der Realität ist dies von 
sehr vielen Faktoren, wie Temperatur und (Differenz-)Drehzahlen abhängig, wobei in 
dieser Simulation vereinfachend ein konstanter Wert, der sich an Messwerten orientiert, 
zur besseren Vergleichbarkeit angenommen wurde. Des Weiteren entsteht durch die 
Normalkraft an den Zähnen von Schiebemuffe und Kupplungskörper eine Umfangskraft QO ~~ ¸, die sich nach Gleichung (3.37) berechnet und in der ebenfalls die Reibung 
beim Abgleiten der Zähne berücksichtigt wird. 
 QO ~~ ¸ = QO ~~ ¦ ⋅ [cosh§i −  ⋅ sinh§i ⋅ signhsQOi] (3.37) 
Die bisher beschriebene Formulierung ist ausreichend, um z. B. Aussagen über die 
Schaltdynamik treffen zu können. Drehzahlschwankungen, die sich durch das an der 
Abtriebswelle abstützende Moment beim Schaltvorgang ergeben, können durch die im 
Verhältnis zur reduzierten Trägheit der Eingangswelle sehr hohen reduzierten Trägheit 
der Abtriebswelle (im Speziellen durch die Fahrzeugmasse und die Anbindung des Mo-
tors über das geschaltete Teilgetriebe) für diese Untersuchungen vernachlässigt 
werden. Die Drehzahl der Abtriebswelle, kann dabei als konstant oder für einen Be-
schleunigungsvorgang als Funktion vorgegeben werden.  
Um dennoch den Einfluss des Synchronisierungsmoments auf den Komfort abschätzen 
und ihn für verschiedene Synchronisierungsstrategien vergleichen zu können, muss ein 
Antriebsstrangmodell implementiert werden. Die daraus resultierenden Antriebs-
strangschwingungen ermöglichen die Komfortbewertung auf Basis geeigneter 
Kenngrößen, welche in Abschnitt 5.3 beschrieben werden. Das Ersatzschaltbild des si-
mulierten Antriebsstrangs ist in Abbildung 3.7 dargestellt. Die 
Verbrennungskraftmaschine (VKM) ist über ein Zweimassenschwungrad (ZMS) mit der 
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Doppelkupplung (K1 und K2) verbunden. Während einer inneren Schaltung ist im schal-
tenden Teilgetriebe die Kupplung geöffnet und im anderen Teilgetriebe geschlossen. 
Über die Getriebestufe mit der Übersetzung Sª, das Getriebedifferential mit der Über-
setzung XZ sowie die Seitenwellen mit der Dämpfungskonstante QUV}R und der 
Steifigkeit QUV}R wird das Moment der VKM über das Teilgetriebe mit geschlossener 
Kupplung auf die Räder geleitet. Da die Ausgangswelle des nicht geschalteten Teilge-
triebes fest mit dem Differential verbunden ist, ist deren Drehzahl über die Übersetzung X[ proportional zur Fahrgeschwindigkeit £§S. Die Fahrzeuggeschwindigkeit wird in 
den gezeigten Untersuchungen von einem Fahrermodell auf die Sollgeschwindigkeit |{¶¶ geregelt, wobei verschiedene Sollwertvorgaben denkbar sind. Der Regler im 
Fahrermodell bestimmt die notwendigen Fahrpedalstellungen für das VKM-Modell und 
das Bremsenmodell. Die innere Schaltung der Gänge mit den Übersetzungen SZ und S[ wird über das zuvor beschriebene Synchronisierungsmodell abgebildet. 
 
Abbildung 3.7: Ersatzschaltbild des Fahrzeugantriebsstrangs mit 
Verbrennungskraftmaschine (VKM), Zweimassenschwungrad (ZMS), 
Kupplungen (K1, K2), Seitenwellen (SeitW), Fahrzeug, Bremse und Fahrer 
Die Modellierung des Fahrers, der VKM, des ZMS, der Bremse und des Fahrzeugs wird 
aus [126] übernommen. Im Fahrermodell werden die Fahrpedalstellungen der Verbren-
nungskraftmaschine und der Bremse über einen PID-Regler mit entsprechender 
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die Leistungsdaten entsprechen einem Fahrzeug, in dem das Getriebe eingesetzt wer-
den kann. In dem VKM-Modell wird entsprechend einem Motorkennfeld aus der 
Fahrpedalstellung und dem aktuellen Betriebspunkt ein stationäres Moment bestimmt. 
Über die Modellierung der Drehmomentschwankungen infolge der drehzahlabhängigen 
Bewegung des Kolbens während des Verbrennungsprozesses werden die Drehzahl-
schwingungen des Motormoments abgebildet. Das Moment der VKM wird an das ZMS 
übertragen, welches dieses über zwei Massen, welche mit nichtlinearen Federn und 
Dämpfern verbunden sind, an die Kupplungen überträgt. Da die Kupplungen für die 
Untersuchungen nur als offen oder geschlossen angesehen werden, ist es ausreichend 
die Kupplungen durch Trägheiten zu modellieren. Für das schaltende Teilgetriebe wird 
für den Gangwechsel das beschriebene Synchronisierungsmodell verwendet, wobei die 
Zahnräder als starr angenommen werden. Dies gilt ebenfalls für das Teilgetriebe mit 
geschlossener Kupplung, über die das Motormoment an die Seitenwellen übertragen 
wird. Die Seitenwellen werden vereinfacht als Parallelschaltung von Feder und Dämp-
fer modelliert, was aufgrund des näherungsweise konstanten Antriebsmoments 
während der Schaltung möglich ist, so dass Spiel nicht berücksichtigt werden muss. Im 
Fahrzeugmodell wird nur die Längsdynamik des Fahrzeugs in der Ebene berücksichtigt. 
Neben den Fahrzeugwiderständen ist im Fahrzeugmodell ein Pacejka Reifenmodell 
[127] implementiert. Die vom Reifen erzeugte Längskraft wirkt somit dem Luftwider-
stand und dem Rollwiderstand des Reifens entgegen. Über die Bremse wird bei 
Bewegung des Fahrzeugs proportional zur Bremspedalstellung ein Bremsmoment an 
den Reifen gestellt.  
Zur Parametrierung der Modelle, ausgenommen der Synchronisierung, werden die Da-
ten eines Mittelklassefahrzeuges nach [126] genutzt. Zur Simulation verschiedener 
Schaltungen werden die Parameter des Getriebes entsprechend angepasst. 
3.3.3 Ansteuerung der Schaltaktorik 
In Abschnitt 3.2 wird zur Ansteuerung der Schaltaktorik eine optimale Steuerung ge-
nutzt. Für den Einsatz im Realsystem ist dies nicht praktikabel, da sich 
Systemparameter durch z. B. Temperatur oder Verschleiß verändern und dies nur be-
dingt von der Steuerung berücksichtigt werden kann. Um das Modell mit Messungen 
validieren und das Verbesserungspotenzial bestimmen zu können, wird daher zunächst 
angestrebt die Ansteuerung der Schaltaktorik möglichst vergleichbar zum Realsystem 
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abzubilden. Neben der unmittelbaren Regelungsstrategie, welche näher in Kapitel 5 be-
trachtet wird, müssen weitere Systemeigenschaften bei der Modellbildung der 
Ansteuerung berücksichtigt werden, welche im Folgenden näher beschrieben werden.  
Für die unterschiedlichen Phasen des Schaltvorgangs sind unterschiedliche Regler- und 
Steuerungsstrukturen zur Bestimmung der Stellspannung notwendig, um den unter-
schiedlichen Anforderungen wie Verschleiß, NVH und Schaltzeit gerecht zu werden. 
Die verschiedenen Regler und Steuerungen werden über einen Zustandsautomaten in 
MATLAB Simulink Stateflow entsprechend der aktuellen Schaltphase ausgewählt und pa-
rametriert. Die Bestimmung der Stellspannung erfolgt zudem nicht in der 
Simulationsschrittweite, sondern im Berechnungstakt des Seriensteuergeräts.  
Der von der Steuerung oder Regelung bestimmte Wert ist nicht unmittelbar die 
Stellspannung, sondern ein prozentualer Anteil der Versorgungsspannung, was einer 
Stellgrößenbestimmung bei einer PWM-Ansteuerung des Motors entspricht. Somit wir-
ken sich Spannungsschwankungen in der Versorgungsspannung, welche bei hohen 
Strömen auftreten, direkt auf die Systemdynamik aus. Die Modellierung dieser Schwan-
kungen kann mittels verschiedener Modelle erfolgen [128], wobei das Thevenin-Modell 
für diesen Anwendungsfall den besten Kompromiss aus Modellgenauigkeit sowie Mo-
dellierungs- und Identifikationsaufwand liefert. Bei diesem Modell wird zu der 
Spannungsquelle und dem Innenwiderstand ein paralleles RC-Glied in Reihe geschaltet. 
Die Parameteridentifikation erfolgt mittels der MATLAB Parameter Estimation Toolbox 
anhand des Verhaltens des Referenzmotors und einer Autobatterie bei Beschleunigung 
des Systems.  
3.3.4 Modellvalidierung 
Während für die Teilsysteme des Fahrzeugs in [126] eine Validierung durchgeführt 
wurde, fehlt eine Validierung des detaillierten Schaltaktorikmodells inklusive Synchro-
nisierung. Bei der Modellierung der Synchronisierung ist insbesondere die Verwendung 
vieler Literaturwerte kritisch zu beurteilen. Zudem unterliegen die Parameter, die vom 
Referenzsystem bekannt sind, Schwankungen aus Produktion und Umwelteinflüssen. 
Um daher die Modellgüte beurteilen zu können, wird eine Modellvalidierung durchge-
führt. Die beschriebene Validierung bezieht sich auf die Simulation des Realsystems im 
Fahrzeug, sodass für den Abgleich Messungen aus einem Fahrzeug mit entsprechendem 
Getriebe verwendet werden. Ergänzend wird in dieser Arbeit in Kapitel 5 ein Schaltak-
torikprüfstand genutzt, dessen Verhalten ebenfalls in einer Simulation abgebildet wird. 
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Durch andere Randbedingungen können die Parameter aus der Simulation des Realsys-
tems nicht unmittelbar zur Simulation des Prüfstands genutzt werden. Die 
entsprechende Anpassung der Simulation an den Prüfstand wird in Abschnitt 5.1 be-
schrieben. 
Für die Validierung und die Parameteranpassung wird zunächst nur das Synchronisie-
rungsmodell genutzt, da sich bei der Analyse von Fahrzeugmessungen gezeigt hat, dass 
der Drehzahlabfall an der Ausgangswelle durch das Synchronisierungsmoment bei ca. 
1 % liegt und allgemein die Simulation des Synchronisierungsmodells weniger Rechen-
zeit benötigt. Für die Simulation wird der Solver ode1 mit einer Schrittweite von 
0.01 ms gewählt, welche deutlich unterhalb der in [121] empfohlenen Mindestschritt-
weite zur Simulation der Kontaktstöße von 2 ms und der zur Simulation der 
Ansteuerung benötigten Schrittweite von 0.5 ms liegt. Die deutlich geringere Schritt-
weite ist notwendig, da ansonsten durch die zu geringe Zeitdiskretisierung Fehler bei 
der Integration auftreten und die Simulation nicht durchlaufen werden kann. Alternativ 
kann zur Lösung auch ein anderer Solver mit größerer Schrittweite genutzt werden, 
was allerdings zu keinem Vorteil in der Rechenzeit führt. Ein Solver mit variabler 
Schrittweite ist auch möglich, tendiert aber zu einer sehr geringen Schrittweite, was mit 
erhöhten Rechenzeiten einhergeht. Für die Lösung im Gesamtfahrzeugmodell eignet 
sich hingegen ein Solver mit variabler Schrittweite (z. B. ode45), um für den Fahrzu-
stand ohne Schaltung eine geringe Rechenzeit zu erhalten und so insgesamt die 
Rechenzeit gering halten zu können.  
 
Abbildung 3.8: Vergleich von Simulation (durchgezogene Linie) und Fahrzeugmessung 
(gepunktete Linie) für eine Rückschaltung im Fahrzeug mit charakteristischen Phasen 








Auslegen Einlegen Synchronisierung  
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In Abbildung 3.8 ist zur Validierung der Vergleich einer Messung mit dem Ergebnis des 
Simulationsmodells dargestellt. Es handelt sich um einen gesamten Schaltvorgang mit 
einer Gesamtdauer von ca. 0.7 s, sodass alle Phasen vom Auslegen des Gangs bis zum 
Einlegen dargestellt sind. Übersichtshalber ist als Messung nur ein Schaltvorgang dar-
gestellt, wobei eine große Übereinstimmung bei Wiederholung des Schaltvorgangs 
festgestellt werden kann. Wesentliche Unterschiede, die sich bei der Wiederholung die-
ser oder anderer Schaltungen aufzeigen, werden an den entsprechenden Stellen in der 
folgenden Erläuterung erwähnt. Bei der Messung handelt es sich um eine Fahrzeugmes-
sung, wobei ergänzend auf den Schaltgabeln Dehnungsmessstreifen (DMS) aufgebracht 
wurden, um die Schaltkraft messen zu können. In der Simulation wird zum Auslösen 
des Schaltvorgangs lediglich der Zielgang vorgegeben, woraufhin der Zustandsautomat 
die einzelnen Regler auswählt und bedatet. Für den Auslegevorgang, das Anfahren der 
Vorsynchronisierung und das Einlegen des Gangs wird ein Positionsregler verwendet. 
Für die Synchronisierung wird eine Steuerung verwendet, die einen progressiven Kraft-
verlauf vergleichbar zu [53] erzeugt. Die Reglerparameter und die 
Übergangsbedingungen zwischen den Reglern sind in Messung und Simulation weitest-
gehend identisch.  
Zu Beginn des Schaltvorgangs  wird die Neutralposition , mit einem Winkel der 
Schaltwalze (SW) von 0, als Sollwert vorgegeben. Daraus resultiert ein Sprung im puls-
weitenmodulierten Stellsignal, welches als Pulsweite (PW) aufgetragen ist, und im 
Motorstrom, wobei der Strom aufgrund des Maximalstroms der Leistungselektronik be-
grenzt wird. Anzumerken ist, dass in dem Diagramm das Stellsignal des Reglers 
eingezeichnet ist. Das Erreichen der Strombegrenzung führt beim Realsystem zu einer 
entsprechenden kurzzeitigen Reduzierung der Pulsweite. Durch den Sprung im Stell-
signal erfolgt die Beschleunigung der Schaltwalze, welche vor dem Erreichen der 
Neutralposition durch Reduzierung des Stellsignals wieder abgebremst wird. Die 
Stromschwankungen, die insbesondere bei negativen Stromwerten zu erkennen sind, 
resultieren aus der diskreten Berechnung des Stellsignals. Zudem werden negative 
Stromwerte von den im Referenzsystem verbauten Stromsensoren nicht erfasst und 
können somit nicht dargestellt werden. Beim Auslegevorgang sind, wie in der Abstrak-
tion gezeigt, nur geringe Kräfte notwendig, die von den Kräften an den 
Rastierungselementen dominiert werden. Vor dem Erreichen der Neutralposition wird 
der Sollwert des Reglers auf die Position, an der die Vorsynchronisierung beginnt, ge-
setzt. Die Reglerparameter sind dabei so gewählt, dass beim Erreichen der Position eine 
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geringe Restgeschwindigkeit vorhanden ist, sodass die Schaltwalze sich zwar weiter-
dreht, aber nur eine geringe Geräuschentwicklung beim Aufeinandertreffen der Zähne 
von Schiebemuffe und Synchronring vorhanden ist. Der Beginn der Vorsynchronisie-
rung  ist durch einen Kraftanstieg zu erkennen, der durch die 
Vorsynchronisierungselemente entsteht. Gleichzeitig wird das Stellsignal linear erhöht, 
was in der darauffolgenden Synchronisierung  zu einem linearen Anstieg der Schalt-
kraft führt. 
Während die Drehzahl der Eingangswelle (EW) durch das Schleppmoment nach dem 
Einspuren der Schiebemuffe in die Kupplungsverzahnung leicht abgefallen ist, erfolgt 
nun die Drehzahlanpassung der Eingangswelle auf das neue Drehzahlniveau. Der Dreh-
zahlabfall und die Charakteristik der Drehzahlanpassung sind wesentlich abhängig vom 
Schleppmoment und dem Reibkoeffizienten, die wiederum teils starke Abhängigkeiten 
z. B. in Bezug auf Temperatur, Toleranzen und Verschleiß aufweisen. Dies zeigt sich auch 
durch ein leicht unterschiedliches Verhalten über verschiedene Messungen. Allerdings 
kann, wie gezeigt, auch mit einer für den Schaltprozess konstanten Formulierung dieser 
Größen, ein gutes Ergebnis erzielt werden. Lediglich eine leichte Erhöhung des Stellsig-
nals während der Synchronisierungsphase ist notwendig. In der Messung ist zu 
erkennen, dass während der Synchronisierung im Stromsignal Sprünge auftreten und 
auch der Schaltkraftanstieg leicht wellig ist. Dies ist auf Stick-Slip Effekte in der Schalt-
walzenaktorik zurückzuführen, welche aber nicht vom Simulationsmodell abgebildet 
werden. 
Kurz bevor die Drehzahlgleichheit zwischen Schiebemuffe und Kupplungskörper er-
reicht wird, erfolgt eine Reduzierung des Stellsignals . Falls dies nicht vor Erreichen 
der Drehzahlgleichheit erfolgt, würde dies eine unkontrollierte Beschleunigung der 
Schaltgabel zur Folge haben, da die Schaltkraft durch Aufheben der Sperrbedingung 
schlagartig abfällt. Die durch die unkontrollierte Beschleunigung entstehende Ge-
schwindigkeit kann beim Aufeinandertreffen von Schiebemuffe und Kupplungskörper 
zu NVH-Problemen führen. Der Abfall der Schaltkraft ist in der Messung nicht ganz 
schlagartig, was wahrscheinlich auf Relaxationsprozesse zurückzuführen ist, die in der 
Simulation nur bedingt abgebildet werden. Das unmittelbare Umschalten zwischen Fe-
derkraft und Reibkraft in der Simulation mit einem Zeitverzögerungsglied hat aber 
keine negativen Auswirkungen auf die Simulationsgüte. Zudem unterscheidet sich der 
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Schaltkraftabfall über verschiedene Messungen und ein Einfluss durch die DMS Mes-
sung ist nicht auszuschließen, was die Anpassung von Simulation und Messung in 
diesem Bereich erschwert.  
Nach der Synchronisierung erfolgt die erneute Beschleunigung der Schaltwalze, um den 
Gang einzulegen. Dabei wird die Geschwindigkeit des Systems für das Aufeinandertref-
fen der Schiebemuffe auf die Zähne des Kupplungskörpers begrenzt. Dieses 
Aufeinandertreffen ist auch an einem Kraftanstieg in Messung und Simulation zu er-
kennen . Während in der Simulation die Position des Auftreffens vorgegeben wird, 
ist diese in den Messungen unterschiedlich und zeigt sehr verschiedene Ausprägungen. 
Nach dem Überwinden des zweiten Druckpunkts ist der Gang soweit eingelegt, dass mit 
der Kupplungsüberblendung begonnen werden kann. Die Schaltwalze dreht sich dabei 
weiter, um die Schaltgabel so weit zu verschieben, dass kein Kontakt zwischen Schie-
bemuffe und Schaltgabel vorhanden ist. Die Schiebemuffe wird dann durch die 
Rastierungselemente in der Gangstellung gehalten. 
Insgesamt zeigt sich, dass eine gute Übereinstimmung auch unter Verwendung vieler 
Literaturwerte zwischen Simulation und Messung erreicht werden kann. Über eine Sen-
sitivitätsanalyse mithilfe einer Parametervariation konnten einflussreiche Parameter 
ermittelt und deren Einfluss abgeschätzt werden. Daraus hat sich ergeben, dass insbe-
sondere die Gesamtverluste der Schaltaktorik, der Reibungskoeffizient zwischen 
Synchronring und Kupplungskörper sowie das Schleppmoment im Antriebsstrang ge-
genüber den Werten aus Literatur und Datenblättern angepasst werden mussten. Dafür 
wurde eine Analyse der einzelnen Schaltphasen und Messwerte durchgeführt, aus de-
nen die Parameter auf Basis der Werte aus Literatur und Datenblättern abgeschätzt 
wurden. Da diese Parameter zudem abhängig von dem einzulegenden Gang sind, müs-
sen sie für die Simulation der Schaltungen in die acht verschiedenen Gänge des 
Referenzsystems einzeln bestimmt werden. Zudem müssen auch die weiteren Parame-
ter an die Datenblätter angepasst werden. So unterscheiden sich bei der Simulation der 
verschiedenen Gänge neben der Übersetzung, zur Bestimmung der Drehzahldifferenz 
und der reduzierten Trägheit, im Wesentlichen die Schaltgabelsteifigkeit, die Anzahl 
der Reibflächen an der Synchronisierung sowie die geometrischen Parameter der Syn-
chronisierung. 
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4 Gesamtsystemoptimierung 
Basierend auf dem in Abschnitt 3.2 entwickelten Modell zur Gesamtsystemoptimierung 
werden durch Lösung des Optimierungsproblems die Variablenwerte der elektrischen 
und mechanischen Strecke der Schaltaktorik bestimmt. Ergänzend ergeben sich aus der 
Lösung des Problems die Werte der Zustandsvariablen und die Sensitivitäten, welche 
ebenfalls analysiert werden und zum besseren Systemverständnis beitragen. In diesem 
Kapitel wird zunächst konkret die Schaltwalzenaktorik betrachtet. Dass sich diese ganz-
heitliche Formulierung ebenfalls für andere Schaltaktorikkonzepte und allgemeine 
mechatronische Systeme eignet, wird in Kapitel 6 beschrieben. Ergänzend zu den kon-
kreten Nebenbedingungen des Referenzsystems werden in diesem Kapitel 
Möglichkeiten zur weiteren Verbesserung des Systems betrachtet. Da sich je nach kon-
kretem Anforderungsprofil an das Fahrzeug unterschiedliche Ziele für das 
Getriebedesign ergeben, wird zur Darstellung der verschiedenen Zielfunktionswerte der 
Varianten eine Pareto-Front gewählt. Sie zeigt unmittelbar die Lösung für verschiedene 
Gewichtungen an und unterstützt dadurch den Entscheidungsprozess für eine Variante.  
4.1 Optimales Design des Referenzsystems 
Wie in der Darstellung des Referenzgetriebes in Abbildung 2.1 zu erkennen ist, besitzt 
das Referenzsystem zwei Schaltwalzen mit je zwei Schaltgabeln, wobei jede Schaltgabel 
zwei Gänge einlegen kann. Für die Gesamtsystemoptimierung wird angenommen, dass 
das optimierte System die unterschiedlichen Anforderungen jedes Gangs erfüllt, sodass 
die Schaltaktorik für beide Teilgetriebe gleich ist. Abbildung 4.1 zeigt die Pareto-Front 
und die dazugehörigen Motorkennlinien der verschiedenen Varianten als Ergebnis der 
Optimierung für ein Schaltwalzensystem mit einem Motor auf Basis von Ferritmagneten 
und einer Strombegrenzung. Dies entspricht somit einer einfachen Optimierung auf Ba-
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Abbildung 4.1: Pareto-Front (a) und Motorkennlinien (b) für die Optimierung der 
Schaltwalzenaktorik 
In der Pareto-Front sind auf Basis des Kostenmodells in Abschnitt 3.2.1 die normierten 
Kosten des Motors über der normierten Zeit für den Auslegevorgang (von Gangstellung 
bis zur Vorsynchronisierung) aufgetragen. Die Werte sind dabei auf die Maximalwerte 
für Kosten und Zeit normiert. Die weiteren Phasen werden bei der Berechnung der 
Schaltzeit nicht berücksichtigt, da diese unabhängig von dem verwendeten System sind. 
In der Pareto-Front ist zu erkennen, dass sich die verschiedenen Varianten der Gesamt-
systemoptimierung insbesondere in den Kosten des Motors unterscheiden. Es sind aber 
auch bei der Schaltzeit deutliche Unterschiede über die verschiedenen Varianten vor-
handen. Ergänzend sind in der Abbildung die entsprechenden Motorkennlinien für die 
verschiedenen Varianten dargestellt. Durch ein flache Motorkennlinie können geringe 
Schaltzeiten generiert werden und durch das hohe Moment ist eine vergleichsweise 
kleine Übersetzung notwendig. Allerdings entstehen dadurch hohe Motorkosten, die 
durch eine steilere Kennlinie zu Lasten der Schaltzeit reduziert werden können. Bei der 
Betrachtung der steilen Kennlinien muss allerdings ergänzt werden, dass bei den Moto-
ren mit hoher Drehzahl spezielle Kosten, die durch die hohen Drehzahlen entstehen 
(bspw. spezielle Lager), nicht berücksichtigt wurden. Des Weiteren wird zur Ermittlung 
der Motorkoeffizienten im Skalierungsgesetz nur ein Motor verwendet, da aussagekräf-
tige Daten zu Motoren in hoher Stückzahl nicht öffentlich zu finden sind. Eine genauere 
Betrachtung der Koeffizienten und Bestimmung über mehrere Motoren unterschiedli-
cher Leistungsklassen und Kennlinien sollte daher bei größeren Abweichungen vom 
Referenzsystem durchgeführt werden. 
Neben der Kennlinie ist auch die Leistung ein wichtiges Merkmal des Motors. Dabei 
zeigt sich, dass alle Motorvarianten der Optimierung die gleiche Leistung haben. Diese 
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Maximalstrom begrenzt. Dadurch ist es möglich den gesamten Betriebsbereich des Mo-
tors für den Schaltvorgang zu nutzen. Zudem ist auch die anfängliche Annahme 
gewährleistet, dass die weiteren Betriebsbereiche wie die Synchronisierung abgedeckt 
werden können, da sich unter Berücksichtigung der Übersetzung nahezu die gleiche 
Systemkennlinie ergibt. Zwar kann die Nutzung des Motorbetriebsbereichs bei hohen 
Momenten über einen längeren Zeitraum aufgrund der hohen Ströme kritisch sein, was 
allerdings bei den sehr kurzzeitigen Belastungsfällen nicht relevant ist. Wie sich die 
Maximalleistung des Motors bei einer Änderung der Stromrandbedingung verhält, wird 
im nächsten Abschnitt näher betrachtet.  
Die Lösung des Optimierungsproblems dauert ca. eine Minute auf einem handelsübli-
chen Computer. Zur Erhöhung der Lösungsgeschwindigkeit besteht zudem die 
Möglichkeit einen sogenannten Warmstart des Optimierungsproblems durchzuführen. 
Dazu wird in dieser Arbeit lediglich die optimale Steuerung vorgegeben, welche verein-
fachend für die ersten 90 % der Schaltzeit die maximale Stellspannung und für die 
restlichen 10 % die minimale Stellspannung besitzt. Die Trajektorie aus der Optimie-
rung mit der Anfangsgewichtung wird für den Warmstart des Optimierungsproblems 
mit variierten Gewichten genutzt deren Lösung wiederrum als Anfangswert für die 
nächste Optimierung dient. Auch wenn das ausgewählte Optimierungsverfahren Ipopt 
zu den nicht globalen Verfahren gehört, deutet die breite Ausnutzung des Parameter-
raums, was auch durch das Setzen geeigneter Parametergrenzen auf Basis des 
Referenzsystems erreicht wird, auf eine globale Optimalität hin. Die Verbindung zwi-
schen den einzelnen Varianten der dargestellten Pareto-Front setzt zwar eine konvexe 
Front in diesem Bereich voraus, was aber aufgrund der feinen Diskretisierung der Pa-
reto-Front anzunehmen ist. 
Ergänzend sind im Folgenden die Zustandsvariablen für die Stellspannung und das dy-
namische Verhalten der Variante 8 in Abbildung 4.2 dargestellt, welche sich im Rahmen 
der Optimierung zur Bestimmung der Schaltzeit ergeben. Die diskrete Darstellung der 
Stellspannung und des sich einstellenden Stroms wurde in Anlehnung an die Diskreti-
sierung bei der Formulierung des Optimierungsproblems gewählt und stellt somit auch 
die vom Optimierer ermittelten diskreten Spannungswerte zwischen zwei Zeitschritten 
dar. Das dynamische Systemverhalten wird in Anlehnung an das Verhalten des Realsys-
tems und zur verwendeten Trapezregel zwischen zwei Zeitschritten interpoliert 
dargestellt.  
 60  4 Gesamtsystemoptimierung 
a b 
  
Abbildung 4.2: Werte der Zustandsvariablen von Stellspannung und Strom (a) sowie 
Geschwindigkeit und Weg (b) für die Variante 8 
Die Zustandsvariablen eignen sich zur Plausibilisierung des Optimierungsergebnisses in 
Bezug auf die optimale Steuerung. Diese darf, wie bereits in Abschnitt 3.2.2 beschrie-
ben, nach dem Satz von Feldbaum [104] genau einen Umschaltpunkt in der 
Steuerungsvariablen aufweisen. Entgegen eines einfachen Umschaltens von maximaler 
zu minimaler Stellspannung, auch Bang-Bang Steuerung genannt, erfolgt in der ermit-
telten Stellspannung kein Spannungssprung auf den Minimalwert der Spannung. Die 
Stellspannung wird stattdessen so gewählt, dass der Maximalstrom nicht überschritten 
wird. Der prinzipielle Verlauf mit einem Umschaltzeitpunkt ist aber auch in Abbildung 
4.2 zu erkennen, womit eine globale Optimalität bei der Optimierung der Steuerungs-
variablen vorliegt. Des Weiteren ist an den Verläufen zu erkennen, ob eine ausreichende 
Diskretisierung der Zustandsvariablen in der Optimierung gewählt wurde. In der ge-
zeigten Optimierung wurden für die Laufvariable  50 Stützstellen gewählt. Eine 
ausreichende Diskretisierung wird bei dem gezeigten Problem bereits mit 15 Stützstel-
len erreicht. Wird diese jedoch geringer gewählt, wird der Abbremsvorgang nicht 
ausreichend diskretisiert und das Problem kann nicht gelöst werden. Ist eine ausrei-
chende Anzahl an Stützstellen vorhanden, unterscheiden sich die Werte der 
Zielfunktion und der Variablen für eine unterschiedliche Wahl der Stützstellen nur sehr 
geringfügig. Eine Abschätzung der notwendigen Diskretisierung kann auch mithilfe der 
Kenntnis über die Dauer der dynamischen Vorgänge getroffen werden. Zudem zeigt 
sich, dass es durch den hohen Beschleunigungsanteil des optimierten Systems wichtig 
ist bei der Bestimmung der Designvariablenwerte einen geeigneten Kompromiss zwi-
schen Leistung und Trägheit zu finden, wodurch auch die Wechselwirkung zwischen 
den verschiedenen Domänen deutlich wird.  
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Ein weiteres Ergebnis der Optimierung sind die Sensitivitäten, welche zunächst allge-
mein beschrieben werden und anhand derer im nächsten Abschnitt konkretes 
Optimierungspotenzial aufgezeigt wird. Abbildung 4.3 zeigt beispielhaft die wichtigsten 
normierten Sensitivitäten der verschiedenen Varianten in Bezug auf die Strombegren-
zung, die Kraftanforderung, die Materialdichte des Rotors, den minimalen Nutwinkel 
auf der Schaltwalze, den maximalen Schaltwalzendurchmesser und die minimale Ro-
torlänge. Der Wert zeigt an, welchen Einfluss die Nebenbedingungen der Variable oder 
die Änderung des Parameters n auf die Zielfunktion hat. Zur besseren Vergleichbarkeit 
der verschiedenen Sensitivitäten über die verschiedenen Gewichtungen werden diese 
normiert. Ist für eine Nebenbedingung der Wert der Sensitivität null bedeutet dies, dass 
diese nicht aktiv ist. Die Strombegrenzung hat neben der Kraftanforderung und der 
Rotordichte den größten Einfluss auf die Zielfunktion. Die Sensitivitäten für den Schalt-
walzenwinkel und -durchmesser zeigen, dass zur Generierung der Übersetzung an der 
Schaltwalze ein möglichst hoher Durchmesser mit großem Winkel bevorzugt wird, um 
einen hohen Wirkungsgrad zu erreichen. Allerdings bedeutet der geringe Einfluss auch, 
dass die genaue Aufteilung der Übersetzung eher von untergeordneter Relevanz ist und 
im Wesentlichen nur die Gesamtübersetzung gewährleistet werden muss. Bei Varianten 
mit einer deutlich höheren Übersetzung als beim Referenzsystem muss für weitere 
Schritte zudem geprüft werden, ob der Einsatz einer zusätzlichen Übersetzungsstufe 
notwendig ist. Die Begrenzung der minimalen Rotorlänge ist zunächst nicht aktiv und 
nur Variante 14 und 15 haben einen Motor mit minimaler Länge. Somit können mit der 
Begrenzung Motoren mit einer sehr steilen Kennlinie ausgeschlossen werden.  
 
Abbildung 4.3: Normierte Sensitivitäten der verschiedenen Varianten für ausgewählte 
Parameter und Nebenbedingungen 
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4.2 Potenzial durch Anpassung der Nebenbedingungen 
Die Betrachtung der Sensitivitäten hat gezeigt, dass insbesondere die Strom-, die 
Kraftnebenbedingungen und der Dichtekoeffizient des Rotors  das Ergebnis beeinflus-
sen. Durch Anpassung des Motorsteuergeräts ist eine Erhöhung des Maximalstroms 
durchaus denkbar und die Aufhebung der Grenze lässt Rückschlüsse darüber zu, ob 
eine beliebige Erhöhung der Motorleistung zu einem besseren Gesamtsystem führt. Eine 
Reduzierung der Kraftanforderung ist ohne detaillierte Betrachtung der Synchronisie-
rung nicht möglich. Die Optimierung des Referenzsystems basiert auf der Verwendung 
eines Motors mit Ferritmagneten. Durch Verwendung von Seltenerdmagneten (bei-
spielsweise auf Neodym-Eisen-Bor Basis) ist weniger magnetisches Material auf dem 
Rotor zur Erzeugung einer vergleichbaren Flussdichte notwendig, wodurch die Rotor-
trägheit reduziert werden kann. Die Kosten von Motoren mit Seltenerdmagneten 
hängen teils stark vom aktuellen Rohstoffmarkt ab, wobei durch den geringeren Mate-
rialeinsatz diese meist vergleichbar sind [95].  
Abbildung 4.4 a zeigt die Pareto-Front für die Optimierung ohne Strombegrenzung und 
in b ist die dazugehörige mechanische Leistung über der Drehzahl der verschiedenen 
Varianten aufgetragen. Durch die Aufhebung der Strombegrenzung kann die Zeit für 
den Auslegevorgang weiter reduziert werden. An den Leistungen ist zu erkennen, dass 
eine beliebige Leistungssteigerung nicht sinnvoll ist. Stattdessen stellt sich je nach Ne-
benbedingungen und Parameter ein optimaler Wert für die Leistung ein, welcher sich 
bei diesem System nur leicht für die verschiedenen Varianten unterscheidet. Dies stellt 
somit den Kompromiss zwischen der Trägheit und der Leistung des Motors anschaulich 
dar. Zusätzliche Kosten für eine Leistungselektronik mit einem höheren Maximalstrom 
wurden jedoch nicht berücksichtigt. 
a b 
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Die Auswirkungen einer Änderung der Rotormagnete in Seltenerdmagnete ist in Abbil-
dung 4.5 dargestellt, wobei die Strombegrenzung wieder aktiv ist. Für die Bestimmung 
der benötigten Koeffizienten des Motormodells wird ein Motor auf Basis von Selten-
erdmagneten mit gleicher Kennlinie und Leistung genutzt. Auch durch die Änderung 
des Materials können die Zielfunktionswerte deutlich verbessert werden. Anhand des 
dazugehörigen dynamischen Verhaltens der Variante 8 ist im Vergleich zur Referenz in 
Abbildung 4.2 die höhere Beschleunigung des Systems zu erkennen und das System 
kann ebenfalls später abgebremst werden. Zwar hat die Schaltwalze einzeln betrachtet 
eine deutlich höhere Trägheit als der Rotor. Durch die hohe Übersetzung wird das re-




Abbildung 4.5: Pareto-Front (a) und Werte der Zustandsvariablen von Geschwindig-




 Abbildung 4.6: Pareto-Front (a) und Motorkennlinien (b) für die Verwendung von 
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Durch die Kombination der beiden beschriebenen Maßnahmen (Aufhebung der Strom-
begrenzung und Seltenerdmagnete) kann nochmals eine deutliche Reduzierung der 
Zielfunktionswerte insbesondere in Bezug auf die Schaltzeit erreicht werden. In Abbil-
dung 4.6 ist die entsprechende Pareto-Front mit den Kennlinien abgebildet.
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5 Regelungsstrategie 
In der Gesamtsystemoptimierung hat sich gezeigt, dass je nach Gestaltung der Schaltak-
torik die benötigte Zeit für den Auslegevorgang deutlich reduziert werden kann. Ein 
wesentlicher Aspekt zum Erreichen der gezeigten Dynamik ist die Verwendung der op-
timalen Steuerung. Die Verwendung dieser Steuerung ist, aufgrund der sich 
verändernden Systemparameter über die Betriebszeit, am Realsystem nicht sinnvoll. 
Daher wird in diesem Kapitel zunächst untersucht, wie mithilfe einer Regelung das Ver-
halten der optimalen Steuerung angenähert werden kann. Ergänzend hat die 
Abstraktion in Abschnitt 3.1 gezeigt, dass die Synchronisierung ebenfalls einen wesent-
lichen Einfluss auf die Schaltzeit haben kann. Basierend auf dieser Erkenntnis und den 
verschiedenen Möglichkeiten zur Regelung der Schaltaktorik während der Synchroni-
sierung im Stand der Forschung werden in diesem Kapitel verschiedene 
Synchronisierungsstrategien untersucht.  
Die Untersuchung der Regelungsstrategien erfolgt unter Verwendung des in Ab-
schnitt 3.3 beschriebenen Simulationsmodells. Ergänzt wird dies durch Messungen an 
einem Schaltaktorikprüfstand für ein vereinfachtes Realsystem, welcher zu Beginn des 
Kapitels beschrieben wird.  
5.1 Prüfstand zur Analyse von Regelungsstrategien 
Der Schaltvorgang und die dazugehörige Synchronisierung erfolgen im lastfreien Teil-
getriebe. Konventionell werden zur Analyse verschiedener Regelungsstrategien 
Getriebeprüfstände mit einer E-Maschine, welche das Getriebe über die Kupplung des 
nicht schaltenden Teilgetriebes oder den Getriebeausgang auf die gewünschte Drehzahl 
beschleunigt, genutzt. Ist die Drehzahl eingeregelt wird der Schaltvorgang durchgeführt 
und die Eingangswelle auf das neue Drehzahlniveau des Zielgangs synchronisiert. Auf-
grund der hohen reduzierten Trägheit des Antriebstrangs ändert sich im Realsystem die 
Drehzahl der Ausgangswelle und des nicht schaltenden Teilgetriebes durch das Syn-
chronisierungsmoment bei der Schaltung nur unwesentlich. Dies muss auch am 
Prüfstand gewährleistet werden, sodass entweder eine leistungsstarke E-Maschine oder 
eine E-Maschine in Kombination mit einer Schwungmasse für den Prüfstandsbetrieb 
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eingesetzt wird. Dies geht mit eher hohen Prüfstandskosten und einem hohen Platzbe-
darf einher. 
Für die Bewertung der verschiedenen Synchronisierungsstrategien sind zunächst im 
Wesentlichen die Synchronisierungszeit und die Kräfte beim Kontaktstoß relevant. Zu-
dem lässt sich zeigen, dass durch die Systemdynamik in Bezug auf die Zeit und durch 
die Drallerhaltung in Bezug auf den Kontaktstoß die Bewertungskriterien von der Dif-
ferenzdrehzahl beim Synchronisierungsvorgang und nicht von den Absolutdrehzahlen 
abhängig sind. Weitere Kenngrößen, die abhängig von den absoluten Drehzahlen sind, 
wie die Reibarbeit und die sich dadurch einstellende Temperatur in der Synchronisie-
rungseinheit, sind für die angestrebten Untersuchungen zunächst nur von geringer 
Relevanz. Dies bestätigt sich auch bei der Analyse der Ergebnisse. Somit wird für die 
Untersuchungen in dieser Arbeit ein Prüfstandskonzept aufgebaut, bei dem nur die zu 
untersuchende Differenzdrehzahl an der Synchronisierungseinheit anliegt. Ein ver-
gleichbares Prüfstandskonzept wird auch für Wirkungsgraduntersuchungen von 
Synchronisierungen eingesetzt [47].  
Weiterhin wird ein modulares Prüfstandskonzept angestrebt, um z. B. die einfache Un-
tersuchung verschiedener Schaltaktoriksysteme zu ermöglichen und ergänzende 
Sensorik einfach anbringen zu können. Durch die Sensorik können am Prüfstand im 
Fahrzeug nicht oder nur schwer zugängliche Messgrößen zusätzlich erfasst werden. 
Eine CAD-Ansicht und eine Prinzipskizze des aufgebauten Prüfstands sind in Abbildung 
5.1 dargestellt. Der Prüfstand besteht aus einem Rahmen aus Aluminiumprofilen, in 
dem die einzelnen Komponenten über Aluminiumbleche befestigt sind. Der Rahmen 
ermöglicht eine hohe Flexibilität in der Anbringung der einzelnen Komponenten und 
bietet eine ausreichende Stabilität. Die wesentlichen Komponenten des Prüfstands sind 
die Getriebestufe und die Schaltaktorik, welche einem Seriendoppelkupplungsgetriebe 
entnommen sind. Die gesamte Getriebestufe mit mehreren Synchronisierungseinheiten 
wurde auf eine Synchronisierungseinheit reduziert, sodass die Schaltung von zwei Gän-
gen mit der Schaltaktorik möglich ist. 
  




Abbildung 5.1: CAD-Ansicht (a) und Prinzipskizze (b) des Prüfstands und Bezeichnung 
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Die Abtriebswelle der Getriebestufe ist über einen Adapter fest mit dem Prüfstandsauf-
bau verbunden und kann sich somit nur durch die Elastizität des Adapters verdrehen. 
Dadurch wird die hohe Trägheit der Abtriebswelle im Realsystem abgebildet, da sich in 
beiden Fällen die Drehzahl der Komponenten nur geringfügig ändert. Auf dem Adapter 
sind DMS aufgebracht, um das beim Schaltvorgang in den Abtrieb eingeleitete Moment 
bestimmen zu können. In der Darstellung wird dieser Adapter daher als Drehmoment-
messwelle bezeichnet. Das gemessene Moment dient für den Abgleich mit der 
Simulation und zur Verbesserung der späteren Komfortbewertung mithilfe des Simula-
tionsmodells. Des Weiteren ist dieses auch für die Untersuchung des unsynchronisierten 
Einlegen des Ganges relevant. Die Steifigkeit des Adapters ist vergleichbar mit der Stei-
figkeit einer Seitenwelle gewählt worden, sodass die Anbindung vergleichbar zu einem 
Fahrzeugantriebsstrang ist. An die Eingangswelle der Getriebestufe ist ein BLDC-Motor 
angebracht, der die Welle auf die für den Schaltvorgang relevante Differenzdrehzahl 
beschleunigt und gegebenenfalls ein Schleppmoment während des Schaltvorgangs an 
der Eingangswelle stellt. Bei den gängigen Betriebsbereichen eines Getriebes ist hierfür 
ein Motor mit einer Nennleistung im mittleren dreistelligen Wattbereich notwendig, 
was deutlich unter den Anforderungen bei Untersuchungen mit absoluten Drehzahlen 
liegt. Auf der Eingangswelle ist mithilfe eines Spannsatzes eine Schwungmasse aufge-
bracht, die die reduzierte Trägheit der nicht verbauten, mit der Eingangswelle 
verbundenen Komponenten (z. B. Kupplungsscheibe, Losräder und E-Maschine) abbil-
det und durch Austausch an das zu untersuchende Realsystem angepasst werden kann.  
Für das Einlegen der beiden Gänge der Getriebestufe wird serienmäßig eine Synchro-
nisierung nach dem Borg-Warner Prinzip, wie in Abschnitt 2.2 beschrieben, eingesetzt. 
Aufgrund der eingangs erwähnten Elektrifizierung von Getrieben und der damit ver-
bundenen Möglichkeit zur Drehzahlanpassung über die E-Maschine, wird auf einer 
Gangseite der Synchronring modifiziert, sodass keine Reibsynchronisierung bei Bewe-
gung der Schiebemuffe stattfindet. Die Entfernung des Synchronrings stellt zunächst 
die einfachste Möglichkeit dar, Untersuchungen zum Einlegevorgang mittels Zahnkupp-
lungen durchzuführen bzw. Getriebe von einer Reibsynchronisierung auf eine 
Zahnkupplung umzurüsten. Eine Entfernung des Synchronrings ist am Prüfstand auch 
möglich, führt allerdings zu einem Herausfallen der Druckstücke bei Bewegung der 
Schiebemuffe. Diese werden jedoch zur Untersuchung des Synchronisierungsvorgangs 
auf der anderen Gangseite benötigt. Daher werden im Prüfstand die Zähne des Syn-
chronrings entfernt und dieser am Synchronkörper befestigt, sodass die Verluste 
 5.1 Prüfstand zur Analyse von Regelungsstrategien 69 
zwischen Synchronring und Kupplungskörper reduziert werden. Diese Art der Modifi-
kation ist möglich, da der Hauptfokus der Untersuchungen auf dem Einlegevorgang und 
nicht auf den Betriebsverlusten liegt. Zur weiteren Forschung zum Einlegevorgang bei 
elektrisch synchronisierten Getrieben ist es allerdings durchaus sinnvoll ein Prüfstands-
konzept zur Untersuchung verschiedener Zahn- und Klauenkupplungen aufzubauen, 
um den Bauraum, die Schaltzeit und NVH-Phänomene bei diesen Kupplungssystemen 
reduzieren zu können. Weiterhin ist es möglich durch den Verzicht auf Reibelemente 
Betriebsverluste zu reduzieren, was auch in [129] gezeigt wird. 
Der Gang mit der kleineren Übersetzung dient zur Untersuchung der Reibsynchronisie-
rung. Beim Gang mit der größeren Übersetzung wurde die beschriebene Modifikation 
des Synchronrings durchgeführt, womit dieser zur Untersuchung von Schaltvorgängen 
mit Zahnkupplungen dient. Das Gangpaar für die beiden Schaltrichtungen der Schie-
bemuffe ist so gewählt, dass die Übersetzungen der beiden Gänge möglichst weit 
auseinanderliegen. Dadurch wird die Leistung des Eingangswellenmotors bestmöglich 
genutzt, da die Untersuchungen an der Zahnkupplung bei geringer Drehzahl stattfin-
den, wohingegen die Untersuchungen an der Reibsynchronisierung hohe Drehzahlen 
erfordern. Zur Erfassung der Drehzahl ist an der Eingangswelle ein Encoder mit einer 
Genauigkeit von 5000 Pulsen/Umdrehung angebracht. Die hohe Genauigkeit, gegen-
über den in Getrieben normalerweise verwendeten Hallsensoren an den Zahnrädern, 
ist notwendig um den Nulldurchgang der Eingangswelle beim Synchronisierungsvor-
gang zuverlässig messen und erkennen zu können.  
Die Schaltaktorik entspricht der in Abschnitt 2.1 beschriebenen Schaltwalzenaktorik. 
Für die Lagerung der Zwischenübersetzung, der Schaltwalze und der Schaltgabel wer-
den Klemmverbinder eingesetzt, die flexibel auf dem Prüfstandsrahmen positioniert 
werden können. In die Klemmverbinder sind Aluminiumhülsen geklemmt, in welche 
die Lagerbuchsen zur Lagerung von Schaltwalze und Schaltgabel eingepresst sind. Die 
Klemmung ermöglicht den einfachen Austausch der Lagerhülsen um z. B. verschiedene 
Gleitlager vergleichen zu können. Zudem kann das axiale Spiel der Schaltwalze über 
die Verschiebung der Hülsen eingestellt werden. Durch die fehlende Referenzierung 
zwischen den beiden Lagerstellen der einzelnen Bauteile entstehen im Vergleich zum 
Seriengetriebe höhere Fluchtungsfehler. Dadurch ist am Prüfstand eine höhere Reibung 
vorhanden, was für die angestrebten Untersuchungen jedoch nicht von Relevanz ist. 
Lediglich eine unmittelbare Übernahme der Reglerparameter vom Fahrzeug auf den 
Prüfstand ist nicht möglich. Eine genauere Ausrichtung der Lagerstellen wäre zudem 
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nur mit einem erhöhten Aufwand und geringerer Flexibilität zu erreichen. Weiterhin 
besitzt die Schaltaktorik am Prüfstand eine höhere Elastizität, was auf eine weichere 
Lagerung im Vergleich zum Seriengetriebe zurückzuführen ist. Dennoch zeigt sich 
durch die Analyse der Messergebnisse, dass auch nach wiederholtem Umbau die Mes-
sungen vergleichbar sind und sich der Prüfstand für die Untersuchungen des 
Schaltvorgangs eignet, was in den folgenden Abschnitten unter anderem im Vergleich 
mit Fahrzeugsimulationen näher betrachtet wird.  
Am Prüfstand ist es möglich die serienmäßige Sensorik der Schaltaktorik zu nutzen, 
welche zudem um wichtige, im Fahrzeug nicht vorhandene Sensorik, ergänzt wurde. 
Die Bestimmung des Schaltwalzenwinkels erfolgt mit einem im Schaltwalzenmotor ver-
bauten Positionssensor auf Basis des Hall-Prinzips. Dieser ergänzt die zur 
Kommutierung genutzten einfachen, diskreten Hall-Sensoren und ermöglicht durch die 
kontinuierliche Messung der magnetischen Feldstärke eine wesentlich genauere Bestim-
mung des Motorwinkels. Der Sensor ermöglicht zwar die Bestimmung der 
Absolutposition des Motors, was allerdings nicht zur notwendigen Bestimmung der Ab-
solutposition der Schaltwalze geeignet ist. Daher wird zu Bestimmung der 
Absolutposition der Schaltwalze im Getriebe ein definierter Anschlag genutzt, der die 
Bewegung der Schaltwalze begrenzt und am Prüfstand ebenfalls verbaut ist. Zusätzlich 
sind an den beiden Armen der Schaltgabel DMS angebracht, um die Schaltkraft messen 
zu können. Dafür wurden mithilfe einer FEM-Analyse geeigneten Klebestellen und DMS 
ausgewählt. Die Klebestellen liegen auf der Ebene, die orthogonal zur Bewegungsrich-
tung ist, sodass durch die DMS die Biegung der Gabeln infolge der Schaltgabelkraft 
gemessen wird. Durch Anbringung der DMS in beide Biegerichtungen und durch Ver-
schaltung in einer Wheatstoneschen Brückenschaltung je Schaltgabelarm werden 
Temperatur-, Querkraft- und Torsionseinflüsse herausgefiltert. 
Für die Ansteuerung des Prüfstands wird ein dSPACE MicroAutoBox Echtzeitsystem ver-
wendet, das eine Schnittstelle für MATLAB Simulink besitzt. Dadurch können die in der 
Simulation entwickelten Regler unmittelbar am Prüfstand getestet werden. Als Motor-
steuergerät für den Eingangswellen- und Schaltwalzenmotor wird je ein 
Motorsteuergerät der Firma Roboteq verwendet, dass die hohen (kurzzeitigen) Leis-
tungsanforderungen des Schaltwalzenmotors erfüllt, einen open-loop Betriebsmodus 
besitzt und über eine CAN-Schnittstelle kommunizieren kann. Aufgrund der schlechten 
Messwerte des Steuergeräts für die Phasenströme und die Versorgungsspannung wer-
den diese Größen durch zusätzliche Sensoren gemessen. Die Energieversorgung des 
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Motorsteuergeräts für den Schaltwalzenmotor erfolgt über eine Autobatterie, um auf 
teure Netzteile mit hoher Leistung verzichten zu können. Die Energieversorgung des 
Eingangswellenmotors erfolgt aufgrund des geringen Stroms durch ein Labornetzteil. 
Vorteilhaft an der gewählten Ansteuerung ist die Möglichkeit, diese Konfiguration un-
mittelbar für zukünftige Messungen in Prototypenfahrzeugen einsetzen zu können. 
Durch einen Vergleich zwischen Messung und Simulation wird überprüft, inwiefern sich 
der Prüfstand zur Untersuchung von Ansteuerungsstrategien eignet und welche Unter-
schiede sich zum Realsystem ergeben. In Abbildung 5.2 ist ein Vergleich einer 
Prüfstandsmessung, die im Rahmen einer betreuten Masterthesis [130] entstanden ist, 
und der gegenüber Abschnitt 3.3.4 an den Prüfstand angepassten Simulation darge-
stellt. Die Simulation wurde mithilfe geeigneter Testfunktionen angepasst, um sensitive 
Parameter gezielt zu bestimmen. Die entsprechenden Anpassungen werden im Folgen-
den anhand der einzelnen Schaltphasen erläutert. Durch die Anpassung des 
Simulationsmodells ist es möglich dieselben Reglerparameter in der Simulation und am 
Prüfstand zu verwenden.  
 
Abbildung 5.2: Vergleich von Prüfstandssimulation (durchgezogene Linie) und Prüf-
standsmessung (gepunktete Linie) für einen Schaltvorgang aus der Neutralstellung am 
Prüfstand 
Der Schaltvorgang startet aus der Neutralposition , da nur so eine Differenzdrehzahl 
zwischen Kupplungskörper und Synchronkörper am Prüfstand aufgebaut werden kann. 
Bei der Beschleunigung des Schaltwalzensystems hat sich gezeigt, dass im Vergleich 
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Echtzeitsystem und das Motorsteuergerät entsteht, die zudem schwankend ist. Dies er-
schwert auch das Anfahren der Vorsynchronisierung  mit einer definierten 
Geschwindigkeit. Daher unterscheiden sich die verschiedenen Prüfstandsmessungen 
und auch in der Simulation kann die Verzugszeit aufgrund der Schwankungen nur be-
dingt berücksichtigt werden, was sich in einer Winkel- und Kraftabweichung äußert. 
Zudem ist, wie bereits beschrieben, im Vergleich zum Getriebe am Prüfstand eine hö-
here Reibung vorhanden, was sich in einem langsameren Beschleunigungsvorgang 
gegenüber dem Realsystem äußert. Der Synchronisierungsvorgang selbst kann jedoch 
sehr gut abgebildet werden und es ist nur eine geringfügige Anpassung der Simulation 
notwendig. Neben etwas höheren Verlusten ist am Prüfstand gegenüber dem Realsys-
tem eine geringere Steifigkeit vorhanden, was auch im Betrieb des Prüfstands visuell 
beobachtet werden kann und sich in einer leichten Verformung der Aufnahmen äußert. 
Um eine weitere Verbesserung des Kraftverlaufs während der Synchronisierung  zu 
erreichen, muss zudem wahrscheinlich eine nichtlineare Steifigkeit modelliert werden, 
worauf allerdings auch aufgrund der komplexen Parameterbestimmung in dieser Arbeit 
verzichtet wurde. Zudem ist dennoch eine gute Übereinstimmung in der Synchronisie-
rungsdauer und dem Torsionsmoment der Abtriebswelle (AW)  zu erkennen, was 
wichtige Bewertungskriterien der verschiedenen Strategien sind. Im weiteren Verlauf 
des Schaltvorgangs ist der zweite Druckpunkt zu erkennen , welcher an verschiede-
nen Positionen und in verschiedenen Höhen über unterschiedliche Messungen, je nach 
Aufeinandertreffen der Zahndächer, auftritt. 
Der Vergleich zwischen Prüfstandsimulation und Prüfstandsmessungen zeigt durch die 
guten Übereinstimmungen sowie die wenigen und geringen Anpassungen in der Simu-
lation, dass sich der Prüfstand zur Untersuchung verschiedener Strategien eignet und 
sich die Ergebnisse auf das Realsystem übertragen lassen. Es müssen lediglich Abstriche 
bei der unmittelbaren Übertragbarkeit der Reglerparameter gemacht werden, sodass 
diese gegebenenfalls für die Verwendung im Realsystem mithilfe der Fahrzeugsimula-
tion angepasst werden müssen. 
5.2 Regelung des Auslegevorgangs 
Die Regelung des Auslegevorgangs erfolgt beim Referenzsystem mit einem Positions-
regler basierend auf einer PID-Reglerstruktur mit Vorsteuerung. Dadurch wird eine 
hohe Dynamik bei einer Sollwertänderung ohne ein hohes Überschwingen beim Soll-
wert erreicht. Allerdings ist der Abfall der Steuergröße beim Anfahren der Endposition 
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sehr langsam, sodass nicht die maximale Dynamik wie bei der optimalen Steuerung in 
Abschnitt 4.1 erreicht wird. Ziel des Abschnitts ist es somit, einen möglichst vergleich-
baren Verlauf der Zustandsgrößen zu der optimalen Steuerung, zu erreichen. Eine 
direkte Übernahme des Verlaufs der Steuergröße ist allerdings nicht sinnvoll, da sich 
am Realsystem deutlich andere Zustandsgrößen durch die bei der Modellbildung ge-
machten Annahmen und durch Serienstreuung ergeben können. Dennoch kann 
angenommen werden, dass auch beim Realsystem eine optimale Steuerung mit nur ei-
nem Umschaltpunkt erreicht wird. Einen Ansatz, die optimale Steuerung für die 
Ansteuerung der Schaltaktorik anzupassen, wurde bereits in [131] beschrieben. In der 
Arbeit hat sich auch gezeigt, dass sich durch diese Ansteuerung die Zeit für den Ausle-
gevorgang deutlich reduzieren lässt. Allerdings wird bei der berechneten 
Umschaltbedingung unabhängig vom Systemverhalten unmittelbar auf die Minimal-
spannung geschaltet, wodurch bei Parameterabweichungen im Realsystem deutliche 
Abweichungen in den Zustandsgrößen zu erwarten sind. Des Weiteren wird im Gegen-
satz zum gewünschten Verhalten des Realsystems zur Berechnung der 
Umschaltbedingung die Endgeschwindigkeit zu null gesetzt. Am Ende des Auslegevor-
gangs ist für das Überfahren des Vorsynchronisierungspunktes dagegen eine konstante 
Geschwindigkeit erwünscht. Dieses Verhalten wird in der optimalen Steuerung aus 
[131] und im Realsystem über Erhöhung des Endwinkels erreicht.  
Zur Verbesserung des Regelverhaltens und zur einfacheren Parametrierung des Reglers 
wird in dieser Arbeit zum einen die Umschaltbedingung unter Berücksichtigung der 
realen Endwerte bestimmt. Zum anderen wird statt dem Umschalten zwischen der ma-
ximalen und der minimalen Stellspannung zwischen der maximalen Stellspannung und 
einem Geschwindigkeitsregler mit hoher Dynamik umgeschaltet. Durch die Umschal-
tung auf den Geschwindigkeitsregler wird unmittelbar die Geschwindigkeit zum 
Anfahren des Vorsynchronisierungspunktes eingeregelt und durch die hohe Dynamik 
des Reglers ergibt sich ein vergleichbarer Verlauf zu der optimalen Steuerung. Das Ak-
tivieren des Reglers im Umschaltpunkt ermöglicht die einfache Auslegung der 
Reglerparameter auf den Abbremsvorgang. Die Umschaltbedingung unter Berücksich-
tigung der Geschwindigkeitsrandbedingung und der Winkelrandbedingung des 
Endzustands berechnet sich mithilfe des Weg-Zeit- und des Geschwindigkeit-Zeit-Ge-
setzes zu 
 74  5 Regelungsstrategie 
 #V|} > #|{¶¶ − h$V|} − $|{¶¶i[2 ⋅ $s jkkklkkkmº»¼
− $V|} ⋅ TU|jklkmº¼ . (5.1) 
Die Umschaltbedingung ist erfüllt, wenn der aktuelle Winkel #V|} größer ist als der Win-
kel in der Endposition #|{¶¶ abzüglich des Winkels #WTU|, der zur Bremsung des 
Systems von der aktuellen Geschwindigkeit $V|} auf die Zielgeschwindigkeit in der End-
position $|{¶¶ notwendig ist, und einem Verzugswinkel #TU|, der als Sicherheit für 
Totzeiten und Modellierungsungenauigkeiten vorzusehen ist. Der Winkel #WTU| ist ne-
ben den beiden Winkelgeschwindigkeiten $V|} und $|{¶¶ abhängig von der maximalen 
Verzögerung $s  des Systems, die sich nach Gleichung (5.2) aus dem maximalen Mo-
torstrom , der Motorkonstante  und der auf den Motor reduzierten Massenträgheit 
des Systems ΘTU] O ergibt. 
 ωs  =  ⋅ ΘTU] O  (5.2) 
Der Vorteil dieser modellbasierten Sollwertvorgabe ist die unmittelbare Verwendung 
gegebener Parameter und Randbedingungen, wodurch eine einfache Auslegung mög-
lich ist. Lediglich für die Zeitreserve ist ein experimentell zu bestimmender Wert 
einzusetzen, wobei dieser durch die Totzeiten des Systems angenähert werden kann. 
Durch die Verwendung einer Geschwindigkeitsregelung statt der optimalen Steuerung 
wird auch bei einem zu frühen Umschaltzeitpunkt die Sollgeschwindigkeit zuverlässig 
erreicht. Die Verwendung der einfachen Umschaltbedingung und einer PID-Regelung 
erfordert zudem eine vergleichbare Rechenleistung wie eine konventionelle Reg-
lerstruktur. Durch den Einsatz und die Auswertung von Einlernroutinen, welche bereits 
bei der Produktion und Endabnahme von Seriengetrieben genutzt werden, ist es mög-
lich die Parameter der Umschaltbedingung für jedes System individuell zu bestimmen, 
um eine geringere Zeitreserve zu ermöglichen. Die Hinterlegung der Motorkonstanten 
in Abhängigkeit der Temperatur und die Anpassung des Vorsynchronisierungspunktes 
über die Lebensdauer können die notwendige Winkelreserve ebenfalls reduzieren. 
Nach der simulativen Überprüfung der Strategie mithilfe des erweiterten Systemmo-
dells für das Fahrzeug wurde die Strategie am Prüfstand implementiert. Abbildung 5.3 
zeigt den Vergleich der Fahrzeugsimulation und der Prüfstandsmessung aus einer be-
treuten Masterthesis [130] für die vorgestellte Reglerstruktur.  
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Abbildung 5.3: Vergleich von Fahrzeugsimulation (durchgezogene Linie) und Prüf-
standsmessung (gepunktete Linie) mit modellbasierter Sollwertvorgabe für das 
Anfahren der Vorsynchronisierung 
Der Schaltvorgang beginnt in der Neutralstellung  aus der die Schaltwalze zunächst 
beschleunigt und zu dem, durch die Umschaltbedingung berechneten, Zeitpunkt  
wieder abbremst, um den Vorsynchronisierungspunkt mit der definierten Geschwindig-
keit anzufahren . Die Abbildung zeigt dabei nur die Bewegung aus der 
Neutralstellung, um die einzelnen Phasen besser darstellen zu können. Das gleiche Ver-
halten zeigt sich aber auch für die Bewegung aus der Gangstellung, was in Abbildung 
5.6 gezeigt wird. Es ist zu erkennen, dass der Verlauf der optimalen Steuerung im Ver-
gleich zu Abbildung 4.2 gut angenähert werden kann. Insbesondere in der Simulation 
vom Realsystem wird ein hoher Abbremsstrom in kurzer Zeit erreicht. Bei der Umset-
zung am Prüfstand hat sich gezeigt, dass durch die hohen Verzugszeiten am Prüfstand 
das System weniger dynamisch ist und die Geschwindigkeitsregelung nicht so dyna-
misch ausgelegt werden kann, ohne dass der Regler zu stark überschwingt. Somit wird 
die Zielgeschwindigkeit erst nach längerer Zeit erreicht. 
Dennoch lässt sich Allgemein sagen, dass das Abbremsen der Schaltaktorik mithilfe ei-
nes negativen Motorstroms am Prüfstand umsetzbar ist und Vorteile gegenüber 
klassischen Strategien wie in Abbildung 3.8 hat. Der genaue Zeitvorteil am Realsystem 
ist schwer abschätzbar, da zunächst noch detailliertere Untersuchungen zur Zuverläs-
sigkeit am Realsystem notwendig sind und dieser stark abhängig von der konkreten 







 76  5 Regelungsstrategie 
somit unter Verwendung einer ausreichend großen Reserve bei der modelbasierten Soll-
wertvorgabe, ein Zeitvorteil generiert werden. Diese Reserve ermöglicht auch ein 
robusteres Verhalten gegenüber Temperaturabweichung und Toleranzen, da der Vor-
synchronisierungspunkt trotz der Parameterschwankungen mit der gewünschten 
Geschwindigkeit angefahren wird. Dies ist bei der klassischen Strategie durch den feh-
lenden Geschwindigkeitsregler nicht gegeben. Des Weiteren bietet die gezeigte 
Strategie wesentliche Vorteile bei der Applizierung, da bei der Strategie unmittelbar die 
gewünschten Endwerte angegeben werden können. Zudem ist der einfache Reglerauf-
bau gut auf der TCU zu implementieren. 
5.3 Regelung des Synchronisierungsvorgangs 
Nachdem der Vorsynchronisierungspunkt mit einer definierten Geschwindigkeit ange-
fahren wurde, erfolgt die Synchronisierung. Das Synchronisierungsmoment ist dabei 
über den Reibungskoeffizienten an der Synchroneinheit nahezu proportional zur Kraft 
an der Schaltgabel beziehungsweise zum Moment am Schaltwalzenmotor. Im Stand der 
Forschung werden unterschiedliche Kraftverläufe während der Synchronisierungsphase 
vorgestellt und die dafür notwendige Ansteuerung des Elektromotors beschrieben. Mit-
hilfe des detaillierten Simulationsmodells aus Abschnitt 3.3 wird die Eignung der 
verschiedenen Strategien untersucht. Darauf aufbauend wird die Synchronisierung auf 
Basis einer Positionsregelung am Prüfstand implementiert, was im nächsten Abschnitt 
beschrieben wird. 
Bei der Betrachtung der Strategien aus dem Stand der Forschung müssen insbesondere 
die Systemeigenschaften von elektrodynamischen Systemen berücksichtigt werden. Ne-
ben der Synchronisierungszeit wird der Komfort des Schaltvorgangs, die Robustheit der 
Strategie, der Applikationsaufwand und die Belastung der Synchronisierung bei der Be-
wertung der verschiedenen Strategien berücksichtigt. Ziel der Betrachtung ist zunächst 
die Erzeugung eines konstanten Synchronisierungsmoments beziehungsweise einer 
konstanten Synchronisierungskraft, da der Vergleich in [47] zeigt, dass durch die kon-
stante Kraft eine geringe Schaltzeit erreicht werden kann. Als Referenz für den 
Vergleich dient eine progressive Strategie, wie sie auch in [53] verwendet wird. Eine 
Strategie mit degressivem Schaltkraftverlauf wird nicht betrachtet, da diese durch die 
nicht vorhandene Kraftmessung im Referenzsystem nicht robust genug ist und nicht mit 
akzeptablem Applikationsaufwand generiert werden kann. Allgemein ist die unmittel-
bare Messung der Schaltgabelkraft in Seriengetrieben, wie es z. B. mittels DMS am 
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vorgestellten Prüfstand erfolgt, aufgrund der empfindlichen Sensorik und den hohen 
Kosten nicht möglich. In hydraulischen Systemen, bei denen eine sehr gute Proportio-
nalität zwischen Kraft und dem gemessenen Druck vorhanden ist, ist hingegen die 
Erzeugung beliebiger Kraftverläufe einfacher möglich. In Abbildung 5.4 sind die Simu-
lationsverläufe für die vier näher untersuchten Synchronisierungsstrategien dargestellt, 
wobei die maximale Synchronisierungskraft konstant gehalten wurde. Diese und wei-
tere Alternativen werden im Folgenden näher erläutert.  
 
Abbildung 5.4: Simulationsverläufe des Synchronisierungsvorgangs mit rampenförmi-
ger Stellspannung (a), konstanter Stellspannung (b), Positionsregelung (c) und 
Stellspannungsimpuls mit anschließender rampenförmiger Stellspannung (d) 
Die Synchronisierung mittels einer progressiven Strategie ist in Abbildung 5.4 a darge-
stellt. Sie dient als Referenzstrategie, da sie in [53] und wahrscheinlich auch in [54] in 
einem Seriengetriebe verwendet wird. Sie kann sehr einfach über eine rampenförmige 
Spannungsvorgabe erzeugt werden. Durch das langsame Ansteigen der Kraft benötigt 
sie gegenüber den Strategien mit konstanter Kraft die längste Synchronisierungszeit. 
Zudem ist ein erhöhter Applikationsaufwand notwendig, da die entsprechende Stei-
gung für die verschiedenen Gänge und die verschiedenen Schaltungstypen, wie 
komfortabel oder sportlich, bestimmt werden muss. Zudem ist ab einem bestimmten 
Punkt aus Verschleißgründen kein weiterer Anstieg sinnvoll. Gegen Ende des Synchro-
nisierungsvorgangs ist vergleichbar zu den weiteren Strategien ein Spannungsabfall zu 
erkennen, der, wie im Stand der Forschung beschrieben, zu einer komfortableren Schal-
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Zudem wird die Schaltgabel nicht unkontrolliert beschleunigt, was den Komfort eben-
falls negativ beeinflussen kann.  
Zur Erzeugung einer konstanten Kraft kann bei elektrodynamischen Systemen ein pro-
portionaler Zusammenhang zwischen der Stellspannung und der 
Synchronisierungskraft nur über Vereinfachung der Systemgleichungen hergestellt wer-
den, was ebenfalls in [43] durchgeführt wird. Dafür wird der stationäre Zustand 
angenommen, sodass sich aus den Gleichungen (3.7) und (3.9) ein proportionaler Zu-
sammenhang zwischen Stellspannung und Motormoment beziehungsweise Schaltkraft 
ergibt. Das dazugehörige Synchronisierungsverhalten ist in Abbildung 5.4 b dargestellt. 
Nachdem die Schaltaktorik zunächst beschleunigt wird, stellt sich gegen Ende des Syn-
chronisierungsvorgangs ein nahezu stationärer Zustand mit konstanter 
Synchronisierungskraft ein. Die Berechnung der notwendigen Stellspannung ist von 
den Motorparametern abhängig, die wiederum durch Temperatur- und Produktions-
schwankungen beeinflusst werden. Dadurch können sich große Abweichungen vom 
gewünschten Verhalten ergeben, welche den Synchronisierungsvorgang negativ beein-
flussen. Es ist zwar teilweise möglich dies durch die eingebaute Sensorik auszugleichen, 
was aber wiederrum mit einem hohen Applikationsaufwand einhergeht. Zudem korre-
liert der Kraftanstieg unmittelbar mit der Maximalkraft, wodurch Schaltungen mit einer 
geringeren Maximalkraft deutlich länger dauern. Alternativ zur konstanten Stellspan-
nung kann wie in [44] der Strom geregelt werden, welcher nach Gleichung (3.9) 
proportional zum Motormoment ist und somit die Änderung des Motorwiderstands  
nicht berücksichtigt werden muss. Allerdings kann der Strom, welcher durch die Mo-
torbewegung, wie auch in Abbildung 3.8 zu erkennen, stark schwankt, nur schlecht 
eingeregelt werden. Dies liegt an der begrenzten Rechenschrittweite des Reglers, wel-
che sich aus der Rechenleistung der TCU ergibt. Bei stabilem Reglerverhalten mit 
Vorsteuerung ergibt sich so nur ein geringer Vorteil gegenüber einer konstanten 
Stellspannung. 
Aus der Simulation mit konstanter Stellspannung zeigt sich, dass bei Erreichen des kon-
stanten Kraftniveaus keine Winkelgeschwindigkeit der Schaltwalze vorhanden ist. Auch 
in [46], [54] zeigt sich ein proportionaler Zusammenhang zwischen Position der Schalt-
gabel und Schaltgabelkraft. Basierend auf der Bewegungsgleichung (3.24) und unter 
Berücksichtigung, dass bei Erreichen der Sollposition keine Bewegung der Schaltgabel 
vorhanden ist, ergibt sich ein proportionaler Zusammenhang zwischen der Sollposition 
und der Schaltgabelkraft über die Steifigkeit der Schaltgabel. Darauf aufbauend wird 
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in Abbildung 5.4 c das Synchronisierungsverhalten mit einer Positionsreglung gezeigt. 
Es wurde ein Kaskadenregler eingesetzt, wobei auch durch einen einfachen Positions-
regler eine gutes Regelverhalten erreicht wird. Bei der Auslegung des Reglers muss ein 
Kompromiss zwischen Dynamik und Überschwingverhalten gefunden werden, was zu-
sätzlich durch die diskrete Rechenzeit der TCU erschwert wird. Durch den Sprung in 
der Stellspannung am Anfang des Synchronisierungsvorgangs wird das System be-
schleunigt und nach dem Abbremsen und Erreichen der Zielposition zuverlässig an 
dieser Position gehalten. Durch den proportionalen Zusammenhang kann die notwen-
dige Zielposition einfach ermittelt werden und sie ist weitestgehend unabhängig von 
Temperatureinflüssen. Auch weitere Faktoren wie Produktionseinflüsse haben nur ei-
nen geringen Einfluss auf die Steifigkeit der Schaltgabel und somit auf die notwendige 
Zielposition. Durch Verschleiß ist es allerdings möglich, dass sich der Beginn der Syn-
chronisierung und somit auch die Zielposition ändert. Dem kann über die bereits heute 
integrierte stetige Anpassung des Synchronisierungsbeginns, wie in [132] beschrieben, 
entgegengewirkt werden. Gegenüber der konstanten Stellspannung ist durch geeignete 
Reglerparameter der Kraftanstieg nur geringfügig abhängig von der gewünschten 
Schaltkraft, sodass auch bei geringen Kräften eine hohe Dynamik erreicht wird. Ein 
vergleichbarer Ansatz wird ebenfalls in [54] verfolgt und konnte erfolgreich in einem 
DCT appliziert werden. 
In den vorherigen Strategien hat sich gezeigt, dass durch eine anfänglich hohe 
Stellspannung ein steiler Kraftanstieg erzeugt werden kann. Für das Halten der Position 
ist dann nur noch eine wesentlich geringere Spannung notwendig. Aus diesen Überle-
gungen ergibt sich die in Abbildung 5.4 d gezeigte Strategie. Es wird zunächst ein 
Spannungssprung für eine vorgegebene Zeit aufgeprägt und dann auf eine leichte Span-
nungsrampe mit festgelegtem Endwert gewechselt. Mit dieser Strategie konnte die 
geringste Synchronisierungszeit erreicht werden. Allerdings müssen für die Strategie 
viele Parameter teils experimentell bestimmt werden und falls die Parameter nicht zum 
Synchronisierungsverlauf passen führt dies zu unerwünschten Effekten im Synchroni-
sierungsverhalten, wie beispielsweise einer zu hohen Synchronisierungskraft. 
Durch den Vergleich der vier Synchronisierungsstrategien zeigt sich, dass durch die un-
tersuchten Strategien ein deutlicher Zeitvorteil gegenüber der Referenzstrategie mit 
linearem Anstieg erreicht werden kann. Zwar ist es auch bei der Referenzstrategie mög-
lich die Schaltzeit durch Erhöhung der Steigung zu reduzieren, wobei die Stellspannung 
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zu Beginn der Synchronisierung weiterhin niedrig ist. Zudem führt dies zu einer gerin-
geren Robustheit, da es eher zu einem unerwünscht hohen Kraftanstieg kommen kann. 
Die Impulsstrategie geht durch den Impuls und die verschiedenen zu definierenden 
Steuerungsparameter, die analog zur Steuerung mit konstanter Spannung von vielen 
Systemparametern abhängig sind, mit einem hohen Applikationsaufwand einher. Auch 
bei der Robustheitsanalyse zeigt sich, dass Schwankungen der Systemparameter, wie 
sie z. B. durch Produktions- und Temperaturschwankungen auftreten, einen erhebli-
chen Einfluss auf das Synchronisierungsverhalten haben. Dahingegen ist die 
Sollposition der Positionsregelung nur von der Schaltgabelsteifigkeit abhängig, welche 
durch FEM-Analysen sehr gut berechnet werden kann. Zudem ist durch die lineare Ab-
hängigkeit zwischen Synchronisierungskraft und Sollposition die notwendige 
Sollposition sehr einfach zu bestimmen. Somit ist besonders die Positionsregelung sehr 
gut für den Einsatz im Serienfahrzeug geeignet. Durch die einfache Applizierung und 
die hohe Robustheit ist sie gegenüber der etwas kürzeren Impulsstrategie zu bevorzu-
gen.  
Die Simulation mithilfe des in Abschnitt 3.3.2 beschriebenen Fahrzeugmodells zeigt, 
dass die Antriebsstrangschwingungen abhängig von der Kraftanstiegsrampe und der 
Maximalkraft sind. Eine Bewertung der Schwingungen in Bezug auf Komfort bezie-
hungsweise NVH kann z. B. mit der in [133] beschriebenen Kenngröße aus den 
Schwankungen der Winkelgeschwindigkeiten zwischen der Winkelgeschwindigkeit am 
Rad $T] und der Winkelgeschwindigkeit am Getriebeausgang $R nach Gleichung 
(5.3) bestimmt werden. Allerdings erfolgt keine Beschreibung wie die Werte den Kom-
fort beeinflussen. 
 ¾|¢µ¿ = ­ À$R − R T] ⋅ $T]R T] ⋅ $T] Á
[  (5.3) 
Ebenfalls ist auch eine Komfortbewertung mit dem Effektivwert der frequenzbewerte-
ten Beschleunigung (EfB) nach [134] aus der Fahrzeugbeschleunigung möglich. Dieser 
berechnet sich nach 
 EfB = ©1 ­ ^£§S ÃÄ[Åª «
Z[
 (5.4) 
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aus der gefilterten Fahrzeugbeschleunigung ^£§S ÃÄ während der Messung mit der Mess-
dauer . Zur Filterung wird der in der Norm definierte Bandpassfilter W] für horizontale 
Ganzkörperschwingungen genutzt. Bei einer Schaltung mit Positionsregelung erhöhen 
sich der Wert für ¾|¢µ¿ und für den EfB um knapp 10 % gegenüber der Synchronisie-
rung mittels konstanter Kraftrampe bei einer maximalen Synchronisierungskraft von 
jeweils 1000 N. Die Fahrpedalstellung wird während des Schaltvorgangs konstant ge-
halten und der Schaltvorgang wird bei 30 m s⁄  durchgeführt. Da allerdings der EfB nach 
[134] mit Werten von 0.08 m s[⁄  für die Kraftrampe und 0.088 m s[⁄  für die Positions-
regelung bei beiden Strategien bereits knapp im stark spürbaren Bereich liegt, ist somit 
der Anstieg vernachlässigbar. Ergänzend ist anzumerken, dass im Fokus der Untersu-
chungen eine sportliche Schaltung liegt, sodass die Schwingungen durch nicht 
berücksichtigte Phänomene, wie eine allgemeine Beschleunigungsänderung und die 
vor- und nachgelagerte Kupplungsüberblendung, kaschiert werden.  
Als weitere Kenngrößen zur Bewertung des Komforts der Synchronisierung wird häufig 
auch der Synchronimpuls verwendet [39]. Er berechnet sich aus der Fläche, die vom 
Kraftverlauf eingeschlossen wird. Da sich die zur Synchronisierung notwendige Arbeit 
durch die gleichen Randbedingungen nicht unterscheidet, ist der Synchronimpuls für 
alle Strategien gleich. Somit ist der Verschleiß für alle Strategien vergleichbar und auch 
die maximalen Leistungen der Strategien liegen deutlich unter den angegebenen Grenz-
werten. Dies wird unterstützt durch die Verwendung von Strategien mit einer 
konstanten Synchronisierungskraft in hydraulisch betätigten Getrieben in denen ver-
gleichbare Synchroneinheiten verbaut sind. Allerdings ist es durchaus sinnvoll für 
Komfortschaltungen die Spannungsrampe zu wählen, da durch den flachen Kraftan-
stieg, insbesondere bei einem niedrigeren Kraftniveau, Antriebsstrangschwingungen 
verringert werden. 
5.4 Verbesserung der Gesamtdynamik 
Bei dem Vergleich der verschiedenen Synchronisierungsstrategien lag der Fokus zu-
nächst auf einer simulativen Untersuchung der verschiedenen Strategien. Da es nicht 
möglich war die Erkenntnisse aus der Simulation an einem Getriebe im Fahrzeug zu 
implementieren, wird im Folgenden ein Vergleich der verschiedenen Strategien am 
Prüfstand aus Abschnitt 5.1 gezeigt. Abschließend wird dennoch ein kurzer Ausblick 
gegeben, welches Potenzial es zur Schaltzeitreduzierung gegenüber dem in Abbildung 
3.8 gezeigten Schaltablauf am Realsystem gibt. 
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Abbildung 5.5: Vergleich von Prüfstandsmessung mit modellbasierter Sollwertvorgabe 
zum Anfahren der Vorsynchronisierung und Positionsregelung während der Synchroni-
sierung (durchgezogene Linie) sowie Prüfstandsmessung mit Referenzstrategie 
(gepunktete Linie) 
Ein Vergleich zwischen Referenzstrategie und der verbesserten Regelung des Auslege-
vorgangs zum Anfahren der Vorsynchronisierung und des Synchronisierungsvorgangs 
ist in Abbildung 5.5 dargestellt. Die Messungen sind im Rahmen einer betreuten Mas-
terthesis [130] entstanden. Zu Beginn des Schaltvorgangs wird die Schaltaktorik aus 
der Neutralstellung beschleunigt  und es zeigt sich, dass die Vorsynchronisierungspo-
sition  mithilfe der verbesserten Regelung des Auslegevorgangs in geringerer Zeit 
erreicht werden kann. Dabei ist anzumerken, dass bei beiden Strategien ein hoher Zei-
tanteil zwischen Vorsynchronisierung und der eigentlichen Synchronisierung vergeht, 
was auf die hohen Verzugszeiten am Prüfstand und der damit notwendigen Sicherheit 
bei der Regelung zurückzuführen ist. Zu Beginn der Synchronisierung  kann durch 
die Positionsregelung ein deutlich steilerer Kraftanstieg erreicht werden. Zudem stellt 
sich gegen Ende der Synchronisierung eine nahezu konstante Synchronisierungskraft 
ein. Dabei zeigt sich gegenüber der Simulation in Abbildung 5.4 c eine verringerte Dy-
namik, welche ebenfalls auf die höheren Verzugszeiten am Prüfstand zurückzuführen 
ist. Durch den gleichzeitigen Beginn der beiden Synchronisierungsstrategien ist der 
Zeitvorteil der Positionsregelung deutlich zu erkennen, wobei eine geringere Maximal-
kraft während der Synchronisierung aufritt. Dennoch treten vergleichbare 
Abtriebswellenmomente  auf, was auf einen sich ändernden Reibungskoeffizienten 
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Abbildung 5.6: Vergleich von Fahrzeugsimulation mit modellbasierter Sollwertvorgabe 
und Positionsregelung während der Synchronisierung (durchgezogene Linie) sowie 
Fahrzeugsimulation mit Referenzstrategie (gepunktete Linie) 
Zur Abschätzung des Verbesserungspotenzials am Fahrzeug ist in Abbildung 5.6 ein 
simulativer Vergleich mithilfe des Fahrzeugmodells für eine 5-3 Schaltung dargestellt. 
Es zeigt sich, dass durch die modellbasierte Sollwertvorgabe und die Positionsregelung 
ein deutlicher Zeitvorteil generiert werden kann. Durch die geringere Rechenschritt-
weite im Realsystem ist zudem eine höhere Dynamik, gegenüber dem Prüfstand zu 
erwarten. 
Der Fokus der Untersuchung der Regelungsstrategie lag zunächst auf dem simulativen 
Vergleich sowie der Implementierung der modellbasierten Sollwertvorgabe während 
des Auslegevorgangs und der Positionsregelung während der Synchronisierung am 
Prüfstand. In Zukunft ist eine experimentelle Überprüfung der Strategien am Realsys-
tem anzustreben. Ergänzt werden kann dies durch eine detaillierte Auslegung des 
Reglers, dessen Parameter zunächst nur durch eine manuelle Parametervariation be-
stimmt wurden. Aufgrund der Komplexität des Simulationsmodells kann sich dafür ein 
Ansatz auf Basis eines evolutionären Algorithmus wie in [135] eignen. Zuvor ist jedoch 
zu überprüfen, ob eine unmittelbare Übertragbarkeit der Reglerparameter wie beim 
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6 Potenzial für die Systementwicklung  
Die Gesamtsystemoptimierung und die Analyse verschiedener Synchronisierungsstrate-
gien wurde zunächst sehr spezifisch für Schaltwalzensysteme in Getrieben mit 
Reibsynchronisierungen dargestellt. Allerdings wurde zur Gesamtsystemoptimierung 
ein allgemein gehaltener Ansatz genutzt, sodass die Frage entsteht inwiefern andere 
mechatronische Systeme von der Methode profitieren können. Weiter motiviert wird 
dies durch die im Stand der Forschung beschriebenen allgemeinen Entwicklungsmetho-
den und die in TRIZ [136] beschriebene Gruppierung von Problemen und deren 
Lösungsmöglichkeiten. 
Zunächst werden weitere Möglichkeiten des Optimierungsmodells aufgezeigt, um die-
ses an die verschiedenen Randbedingungen mechatronischer Systeme anpassen zu 
können. Ein Fokus wird dabei auf Schaltaktoriksysteme für elektrisch synchronisierte 
Getriebe gelegt, da diese deutlich andere Randbedingungen als Schaltaktoriksysteme 
für DCT erfordern.  
Anschließend wird gezeigt, wie die frühzeitige Nutzung von Optimierungsverfahren im 
Entwicklungsprozess diesen vereinfachen und verkürzen kann. Dazu wird zunächst am 
Beispiel der Neuentwicklung einer Schaltaktorik eine allgemeine Designmethode abge-
leitet, welche die Ergebnisse der Gesamtsystemoptimierung aus Kapitel 4 als Referenz 
nutzt. Daraufhin folgt eine Einordnung zu den im Stand der Forschung beschriebenen 
Entwicklungsmethoden.  
6.1 Erweiterungsmöglichkeiten des Optimierungsmodells 
In Kapitel 4 wurden bereits verschiedene Anpassungen des Optimierungsproblems auf-
gezeigt, welche auf der Betrachtung des Referenzsystems basieren. Für die Betrachtung 
verschiedener mechatronischer Systeme kann jedoch eine abweichende Formulierung 
des Problems notwendig sein. Welche Möglichkeiten es in Bezug auf das in dieser Arbeit 
gezeigte Optimierungsmodell gibt, wird im Folgenden betrachtet. Der Fokus wird dabei 
auf elektrodynamische Schaltaktoriksysteme mit Rotationsmotor für elektrisch synchro-
nisierte Getriebe gelegt. 
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Bei der Formulierung des Optimierungsproblems in Abschnitt 3.2 wurde die Bewe-
gungsgleichung über den gesamten Schaltvorgang konstant gehalten. Insbesondere ist 
dies möglich, da nur der Auslegevorgang betrachtet wurde und die Last, die dabei auf 
das System wirkt, im Vergleich zur Kraftanforderung als gering und konstant angenom-
men werden kann. Bei elektrisch synchronisierten Getrieben besteht diese 
Kraftanforderung unter Umständen nicht oder ist wesentlich geringer, da der Radsatz 
über die elektrische Maschine verdreht werden kann. Die Dynamik des Systems wird 
somit wesentlich stärker von der Last während des Auslegevorgangs bestimmt. Zudem 
kann auch nicht mehr nur der Auslegevorgang designrelevant sein, sodass es sinnvoll 
ist weitere Phasen des Schaltvorgangs zu betrachten.  
Analog zur Berücksichtigung der verschiedenen Ganganforderungen in Abschnitt 3.2.3 
können über die mehrdimensionale Formulierung des Optimierungsproblems verschie-
dene Teilprobleme definiert werden, die den Schaltvorgang in mehrere Phasen 
untergliedern. Jede Phase definiert sich über die Anfangs- und Endposition sowie die 
Anfangs- und Endgeschwindigkeit, wobei ein fließender Übergang durch Übergabe der 
Zustände zwischen den einzelnen Phasen erzeugt werden kann. Für die einzelnen Pha-
sen wird dann ein Teilproblem definiert, in dem die Bewegungsgleichung über eine 
phasenabhängige Lastmomentdefinition variiert wird. Die Definition des Lastmoments 
kann konstant oder in Abhängigkeit einer Zustandsvariable sein.  
In Abbildung 6.1 ist beispielhaft die Optimierung eines mehrphasigen Prozesses darge-
stellt. Vergleichbar mit dem Schaltablauf von Schaltaktoriksystemen für elektrisch 
synchronisierte Systeme wird ein dreiphasiger Schaltprozess mit unterschiedlichen 
Reibzuständen und Randbedingungen angenommen. Die Reibzustände können sich ne-
ben dem Kontakt von Schiebemuffe und Synchronkörper beispielsweise aus den 
vorhandenen Rastierungselementen ergeben. Allerdings werden die Werte in der Opti-
mierung so gewählt, dass die einzelnen Effekte in der Darstellung klar erkennbar sind. 
Zu Beginn wird die Schaltaktorik in Phase  beschleunigt und auf eine definierte Ma-
ximalgeschwindigkeit gebracht. Die Schaltaktorik wird gegen Ende dieser Phase 
abgebremst, um mit der Maximalgeschwindigkeit von Phase  in diese überzugehen. 
In Phase  ist das Reibmoment um den Faktor 10 gegenüber Phase  erhöht, sodass 
bei verringerter Geschwindigkeit eine vergleichbare Stellspannung notwendig ist und 
sich ein deutlich höherer Phasenstrom einstellt. In Phase  ist das Reibmoment wieder 
um den Faktor 10 verringert und es liegt keine Geschwindigkeitsbegrenzung vor, sodass 
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die Schaltaktorik wieder beschleunigt und abschließend wieder abbremst, um die End-
position mit der Geschwindigkeit 0 zu erreichen. Jede Phase wird zur Optimierung, wie 
bei der Optimierung in Kapitel 4, mit 50 Stützstellen diskretisiert. 
 
Abbildung 6.1: Werte der Zustandsvariablen für eine dreiphasige 
Gesamtsystemoptimierung 
Ergänzend zu den sich ändernden Systemgleichungen können auch die Werte der De-
signvariablen phasenabhängig bestimmt werden. Des Weiteren können die Werte der 
Designvariablen, wie die Zustandsvariablen, für jeden Zeitschritt einzeln bestimmt wer-
den, statt einer über den Schaltvorgang oder die einzelnen Phasen konstanten 
Formulierung. Dadurch ergibt sich für jeden Zeitschritt eine optimale Designvariable. 
Konkret kann dies z. B. für den Schaltwalzenwinkel genutzt werden, sodass eine vari-
able Übersetzung erzeugt werden kann, was allerdings auch mit einem hohen 
Fertigungsaufwand einhergeht. Ein weiteres Einsatzgebiet, für den sich ein veränderli-
cher Wert der Designvariablen eignet, ist die Untersuchung der Vorkommutierung eines 
BLDC-Motors. Die Bestimmung eines Vorkommutierungswinkels stellt eine einfache 
Möglichkeit dar, um durch Feldschwächung die Kennlinie des Motors zu beeinflussen 
[137]. Auch in [138] wird gezeigt, dass die Feldschwächung die Dynamik von Aktorik-
systemen in Getrieben steigern kann. Zur Implementierung in das 
Optimierungsproblem müssen allerdings die Abhängigkeiten der Motorkonstanten von 










   
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6.2 Ableiten einer Designmethode 
Der Einsatz von Optimierungsverfahren zur optimalen Bestimmung der Designparame-
ter bereits existierender Systeme ist weit verbreitet. Allerdings eignen sich diese 
Verfahren auch zur Entwicklung neuer Systeme, da insbesondere bei einer Neuentwick-
lung die Variantenvielfalt sehr hoch ist [60]. Diese Idee wird beispielsweise auch in 
[81] verfolgt. Durch Angabe der Anforderungen wird mithilfe einer Morphologischen 
Kasten und einem Optimierungsverfahren das optimale System generiert. Durch die 
Implementierung in eine Toolbox soll es sehr einfach möglich sein, ein Systemdesign, 
das den Anforderungen genügt, zu generieren. Die Erstellung der Toolbox erfordert auf-
grund der vielfältigen Möglichkeiten, zum Beispiel zur Konstruktion der Übersetzung, 
einen hohen Aufwand in der Erstellung und aktuelle Entwicklungen müssen stetig im-
plementiert werden, um den Lösungsraum vollständig abdecken zu können. Diese 
Vielfalt von Schaltaktoriksystemen zeigt sich auch im vielfältigen Stand der Forschung. 
Zudem ist, durch die geschlossene Formulierung in einer Toolbox, das Vorgehen für den 
Entwickler schwer nachzuvollziehen, da lediglich das Endresultat als Ergebnis der Tool-
box steht. Des Weiteren sind individuelle Einschränkungen, welche sich beispielsweise 
durch den Bauraum ergeben, formell meist nur schwer zu berücksichtigen. Aufgrund 
dessen soll es Ziel der Designmethode sein, den Entwickler in den Prozess einzubezie-
hen und diesen transparent zu gestalten, um auch individuelle Randbedingungen 
berücksichtigen zu können und das Vorgehen nachvollziehbar zu machen. In dieser Ar-
beit wird ein vergleichbarer Ansatz zum Vorgehen im V-Modell als Makrozyklus und 
den ebenfalls in der Norm beschriebenen Problemlösungszyklus als Mikrozyklus [64] 
verfolgt. Wesentliches Element dabei ist ein schrittweises Vorgehen, welches über Pro-
duktzwischenstufen zum fertigen Produkt führt. Allerdings wird eine stärkere 
Verknüpfung der verschiedenen Domänen und der Einsatz von Optimierungsverfahren 
zur Verbesserung und Verkürzung des Entwicklungsprozesses angestrebt.  
Daher wird eine Designmethode zur zielgerichteten Synthese von mechatronischen Sys-
teme unter Verwendung von Optimierungsverfahren in Anlehnung an das iterative 
Vorgehen der Arbeit in Abbildung 1.1 vorgeschlagen, welche in Abbildung 6.2 darge-
stellt ist. Basierend auf den vielfältigen Systemanforderungen an das Gesamtsystem 
werden zunächst nur die wesentlichsten Anforderungen berücksichtigt, um eine mini-
male Systemstruktur zu ermitteln. Die Findung einer geeigneten Struktur wird durch 
die Erfahrung des Entwicklers und Systemanalysen, wie beispielsweise in Abschnitt 3.1 
gezeigt, unterstützt. Die Ergebnisse, welche über die Modellbildung und die Lösung des 
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Optimierungsproblems ermittelt werden, können für das frühzeitige Hinterfragen der 
Systemanforderungen genutzt werden und dienen zur Verbesserung des Optimierungs-
modells. Neben der Pareto-Front, den Designvariablen und dem dynamischen Verhalten 
stellen die Sensitivitäten ein wichtiges Werkzeug zur Analyse dar. Durch die erweiterte 
Formulierung des Optimierungsproblems auf Basis der Analyse kann es notwendig sein, 
weitere Systemanforderungen zu berücksichtigen. Ist eine ausreichende Genauigkeit 
erreicht, sind eine geeignete Formulierung des Optimierungsproblems und das optimale 
Systemdesign gefunden. Zur Beurteilung einer ausreichenden Modellgenauigkeit und 
ob alle wesentlichen Einflussfaktoren berücksichtigt wurden, eignet sich ebenfalls die 
Betrachtung der Sensitivitäten. Ergänzt werden kann dies im fortgeschrittenen Entwick-
lungsprozess durch Prototypenaufbauten, um sensitive Parameter zuverlässiger 






















Abbildung 6.2: Designmethode zur zielgerichteten Synthese von mechatronischen 
Systemen mithilfe der Optimierung 
Für das Beispiel der Neuentwicklung einer Schaltaktorik bedeutet dies zunächst die Op-
timierung einer Minimalkonfiguration des Systems. Für ein Schaltaktoriksystem mit 
Rotationsmotor ist die angenommene Minimalkonfiguration in Abbildung 6.3 darge-
stellt. 
 90  6 Potenzial für die Systementwicklung 
 
Abbildung 6.3: Minimalkonfiguration einer Schaltaktorik mit Rotationsmotor 
Für die Ermittlung der Stellgröße wird eine optimale Steuerung verwendet. Die elekt-
rische Leistung des Steuergeräts wird an den Motor übertragen, der über den in 
Abschnitt 3.2 beschriebenen Skalierungsansatz modelliert wird. Die vom Motor umge-
wandelte mechanische Leistung in Form einer Rotation wird von einem zunächst 
beliebigen Getriebe mit der Übersetzung  in eine translatorische Bewegung umgeformt 
und an den Prozess weitergeleitet. Der Prozess wird, wie bei der Schaltwalzenaktorik, 
über eine Kraftanforderung sowie den Endweg und die Endgeschwindigkeit modelliert. 
Die Ergebnisse der Optimierung der Minimalkonfiguration sind in Abbildung 6.4 dar-
gestellt. Für die Optimierung wird ebenfalls das in Abschnitt 3.2.2 ausgewählte 
Verfahren verwendet. Da lediglich die Stellspannung als Solltrajektorie für den Warm-
start vorgegeben wird, ist es nicht notwendig eine gültige Variante vorab simulativ zu 
bestimmen. Ergänzend ist anzumerken, dass die Vorgabe einer Referenzstellspannung 
die Lösungsgeschwindigkeit nur geringfügig verringert. Als Referenz werden die Ergeb-
nisse der Optimierung des Schaltwalzensystem aus Abbildung 4.1 abgebildet, um die 
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Anhand des Vergleichs mit der Referenz ist zu erkennen, dass noch deutliche Unter-
schiede zwischen den Ergebnissen vorhanden sind. Zwar kann das 
Optimierungsproblem nun beliebig erweitert werden, um eine ausreichende Güte zu 
erhalten. Allerdings kann dies aufgrund der vielen Möglichkeiten mit einem hohen Zeit- 
und Modellierungsaufwand verbunden sein. Um dies zu vermeiden, können über die 
Erfahrung des Ingenieurs gezielt einzelne Teilsysteme detailliert werden, wobei auch 
dabei Aspekte unberücksichtigt bleiben können. Eine geeignete Möglichkeit, um das 
Optimierungsproblem zielgerichtet zu erweitern, ist nach der Designmethode eine Ana-
lyse der Ergebnisse welche im Folgenden in Form einer Sensitivitätsanalyse 
durchgeführt wird. Die Sensitivitäten können unmittelbar mit dem ausgewählten Opti-
mierungsverfahren bestimmt werden und sind für die Optimierung der 
Minimalkonfiguration in Abbildung 6.5 dargestellt. 
 
Abbildung 6.5: Normierte Sensitivitäten der verschiedenen Varianten für die 
Minimalkonfiguration 
Bereits mit der sehr vereinfachten Modellierung lässt sich ohne genaue Systemkenntnis 
erkennen, dass die Kraft einen wesentlichen Einfluss auf das Ergebnis hat. Wird die 
Formulierung der Kraftrandbedingung in Gleichung (3.21) betrachtet, ist die Maximal-
kraft des Systems abhängig vom Strom, der Übersetzung, der Motorkonstante und den 
Verlusten. Um die Güte der Ergebnisse zu verbessern, ist es somit sinnvoll diese Abhän-
gigkeiten näher zu untersuchen. Bezüglich des Stroms ist es gegebenenfalls notwendig, 
wie beim Referenzsystem, eine Beschränkung einzuführen, die sich beispielsweise aus 
einer carry over Strategie ergibt. Diese Strategie wurde auch für die weiteren Untersu-
chungen zu Grunde gelegt, sodass die gleiche Strombeschränkung wie beim 
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Referenzsystem eingeführt wird. Allerdings ist es auch möglich die Kosten der Leis-
tungselektronik in Abhängigkeit geeigneter Parameter ergänzend zu berücksichtigen. 
Ein Beispiel für diese Kosten in Abhängigkeit des Maximalstroms wird in [95] gegeben. 
In Bezug auf die Übersetzung zwischen Motor und Schaltgabel ergibt sich aus der Op-
timierung ein hoher Wert im Bereich von O QS = 3000 − 10000 1 m⁄ . Konstruktive 
Umsetzungen, die eine hohe Übersetzung auf geringem Bauraum besitzen, gehen je-
doch meist mit hohen Verlusten einher [139]. Um ebenfalls die Ergebnisgüte zu 
verbessern, sollten zumindest die Verluste anhand des notwendigen Übersetzungsver-
hältnisses abgeschätzt werden.  
Ein weiterer Vorteil der ersten Systemanalyse ist das bessere Systemverständnis. So sind 
bereits in einem frühen Stadium die wichtigsten Einflussfaktoren auf das System be-
kannt und es ist möglich diese frühzeitig zu hinterfragen. Beispielsweise, ob durch 
konstruktive Maßnahmen an den anderen Teilsystemen des Getriebes die Kraftanforde-
rungen an die Schaltaktorik reduziert werden können oder eine Leistungssteigerung 
der Leistungselektronik lohnenswert ist. 
Eine erneute Optimierung des Systems mit einer Strombegrenzung und einem abge-
schätzten Verlustkoeffizienten von UT = 0.5 in Abbildung 6.6 zeigt, dass durch 
Berücksichtigung der mithilfe der Sensitivitätsanalyse ermittelten Aspekte vergleich-
bare Ergebnisse zum Referenzsystem erzielt werden können.  
a b 
  
Abbildung 6.6: Pareto-Front (a) und Motorkennlinien (b) für die Minimalkonfigura-
tion mit abgeschätztem Verlustkoeffizient und Strombegrenzung 
Um darauf aufbauend ein konkretes Design für die Schaltaktorik zu entwickeln, ist es 
notwendig ein geeignetes Getriebe zur Umformung der Rotationsbewegung in eine 
Translationsbewegung mit ausreichender Übersetzung, welche durch die Optimierung 
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im Designprozess dar und ermöglicht eine transparente Darstellung des Entwicklungs-
prozesses. Dabei kann es durchaus möglich sein, dass bei der weiteren Analyse 
verschiedene Designvarianten für die Übersetzung in Betracht kommen. Durch die ge-
ringe Rechenzeit zur Lösung des Optimierungsproblems ist es einfach möglich 
verschiedene Varianten zu optimieren und diese anschließend miteinander zu verglei-
chen. Zur Implementierung der Übersetzung in das Optimierungsproblem müssen die 
Verluste und die Übersetzung in Abhängigkeit der Designparameter der Übersetzung 
modelliert werden. Beispielhaft wird im Folgenden, ergänzend zu der Modellierung in 
Abschnitt 3.2, neben den Verlusten der Schaltwalze auch die Verluste des Zahneingriffs 
in der Zwischenübersetzung UT §³ nach [140] über Gleichung (6.1) modelliert und 
nicht als konstanter Wert angenommen. 
 UT §³ = 1 − 0.18m ⋅ h 1§Y n + 1§Y nZi. (6.1) 
Die Verluste sind abhängig von den Durchmessern der ineinandergreifenden Zahnräder §Y n und §Y nZ, wobei entsprechende Bauraumbegrenzungen durch Nebenbedingun-
gen der Designvariablen berücksichtigt werden. Bei der Modellierung der 
Gesamtverluste müssen die weiteren Verluste nach Gleichung (3.22) berücksichtigt 
werden, sodass sich die Verluste zu  
 UT = UT z{t|} ⋅ UT §³ ⋅ UT S QR ⋅ UT QR (6.2) 
ergeben. Für eine zuverlässige Bestimmung des Koeffizienten UT z{t|} ist im weiteren 
Verlauf des Designprozesses ein rein modellbasiertes Vorgehen nicht mehr praktikabel, 
sodass Messungen an Prototypen eine sinnvolle Ergänzung darstellen und die Modell-
güte verbessern. 
Die Pareto-Front in Abbildung 6.7 zeigt, dass die Ergebnisse sehr vergleichbar mit der 
Modellierung des Referenzsystems sind, auch wenn im Optimierungsmodell des Refe-
renzsystems auf eine detaillierte Verlustmodellierung der Zwischenübersetzung 
verzichtet wurde. 
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a b 
  
Abbildung 6.7: Pareto-Front (a) und Motorkennlinien (b) für die Optimierung des 
Referenzsystems mit modellierten Verlusten der Zwischenübersetzung 
Auch über die Analyse der Sensitivitäten in Abbildung 6.8 lässt sich zeigen, dass die 
Eigenschaften der Zwischenübersetzung nur einen geringen Einfluss auf die Zielfunkti-
onen haben. Dies wird gestützt durch das Ergebnis für den Verlustfaktor, der nur 
zwischen 0.6 und 0.64 schwankt und bei der Referenz ohne Modellierung der Zwi-
schenübersetzung über alle Varianten 0.63 beträgt. Des Weiteren ergeben sich auch für 
die Designvariablen vergleichbare Werte, was auch an den ermittelten Kennlinien im 
Vergleich zu Abbildung 4.1 b zu erkennen ist. 
 
Abbildung 6.8: Sensitivitäten für die Optimierung des Referenzsystems mit 
modellierten Verlusten der Zwischenübersetzung  
Die Analyse der Optimierungsergebnisse helfen somit eine geeignete Detaillierungstiefe 
des Optimierungsproblems zu finden. Dazu zählen neben der Pareto-Front und dem 
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Modellverfeinerung ermöglichen. Teile der Methode inklusive Ergebnisse aus der Ge-
samtsystemoptimierung sowie Ergebnisse aus der Analyse der Regelungsstrategie 
wurden ebenfalls in [E2] und [E3] veröffentlicht. 
6.3 Einordnung in bestehende Entwicklungsmethoden 
Die vorgeschlagene Methode zeigt sinnvolle Ergänzungen zu klassischen Entwicklungs-
methoden für mechatronische Systeme auf. Durch die Verwendung einer 
multidisziplinären Mehrzieloptimierung ist es möglich die Bestimmung der optimalen 
Designparameter und die Lösung der optimalen Steuerung in einem Optimierungsprob-
lem zu formulieren und somit Wechselwirkungen zwischen den Domänen unmittelbar 
zu berücksichtigen. Zudem zeigt sich, dass die Verwendung der Optimierung zum ziel-
gerichteten Systementwurf beiträgt und die Entwicklungsarbeit vereinfachen kann. Es 
werden somit ähnliche Ziele wie in der TOR-Methode [80] verfolgt, um mithilfe der 
Optimierung den Designprozess technischer Systeme zu verbessern und zu vereinfa-
chen. Zwar ist die TOR-Methode aufgrund der Problemstellung und dem damit 
verbundenen Fokus auf Globalität und diskrete Optimierung für diese Betrachtung nicht 
unmittelbar übertragbar, dennoch sind die in der TOR-Methode gezeigten Schritte ein 
wesentlicher Punkt, um Optimierungsverfahren sinnvoll im Designprozess anwenden 
zu können und finden sich auch in dem Vorgehen der vorgeschlagenen Designmethode 
wieder.  
Inspiriert durch die Lösung von Optimalsteuerungsproblemen wird in dieser Arbeit zur 
Optimierung eine kontinuierliche Formulierung der Variablen gewählt. Durch die Ver-
wendung des Verfahrens Ipopt können die Sensitivitäten einfach bestimmt werden, 
welche einen wichtigen Beitrag zum zielgerichteten Systementwurf leisten. Bei der Sys-
tementwicklung hat sich auch gezeigt, dass die Verwendung eines iterativen Vorgehens 
sinnvoll ist, um Designentscheidungen zu erleichtern und nachvollziehbar zu machen. 
Insbesondere durch Interaktion mit klassischen Methoden zur Bestimmung der Sys-
temstruktur, wie dem Morphologischen Kasten [141], kann eine ganzheitliche, 
strukturierte Methode entwickelt werden. Durch das iterative Vorgehen erfolgt zudem 
eine stetige und zielgerichtete Verbesserung der Modellgüte. Die Iterationen unterschei-
den sich somit auch von den Iterationen innerhalb des V-Modells [64] oder dem 
Vorgehen von Roos [81], in denen diese ein wesentliches Element zur Berücksichtigung 
domänenübergreifender Effekte sind. 
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Auch wenn die entwickelte Methode Verbesserungen in der domänenübergreifenden 
Entwicklung von mechatronischen Systeme aufzeigt, ist es sicherlich schwer aufgrund 
der Komplexität von mechatronischen Systemen [142] allgemeingültige Methoden zu 
entwickeln. So sind auch immer noch domänenspezifische Entwicklungsschritte nach 
dem Systementwurf notwendig, um ein fertiges Produkt zu generieren. Exemplarisch 
seien hierfür die detaillierte Motorkonstruktion und Festigkeitsuntersuchungen der 
Bauteile zu nennen, wobei diese zumeist nur einen sehr geringen Einfluss auf das Sys-
temkonzept haben oder aber in der anfänglichen Formulierung des Problems über eine 
geeignete Abstraktion berücksichtigt werden sollten. Weiterhin erscheint durch die 
Komplexität der mechatronischen Systeme die Entwicklung einer umfassenden, ge-
schlossenen Toolbox wie in [81] als nicht praktikabel. Stattdessen wird eine 
zielgerichtete Entwicklung des Systems, in dem die Optimierung eine wichtige Unter-
stützung darstellt, angestrebt. Somit sollte eine Erweiterung des im V-Modell 
vorgeschlagenen domänenübergreifenden Systemkonzepts zu einem domänenüber-
greifenden Systementwurf erfolgen, um durch einen ganzheitlichen Ansatz 
Wechselwirkungen in der Modellbildung und Analyse einfacher berücksichtigen zu kön-
nen. Des Weiteren ist das Vorgehen dieser Arbeit fokussiert auf mechatronische Systeme 
mit Rotationsmotor und Übersetzungsgetriebe, sodass eine Übertragbarkeit, z. B. auf 
magnetisch betätigte Schaltaktoriksysteme, nicht unmittelbar gegeben ist. Allerdings 
stellen die Systeme aus Rotationsmotor und Getriebe eine breite Masse der mechatro-
nischen Systeme im Automobilbereich oder der Robotik dar.  
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7 Zusammenfassung und Ausblick 
Für die Entwicklung mechatronischer Systeme existieren verschiedene Methoden, de-
ren Ziel es ist den Entwicklungsprozess zu vereinfachen und zu verbessern. Ein 
wichtiger Aspekt ist dabei die Verknüpfung der verschiedenen Domänen eines mechat-
ronischen Systems. Die Verwendung von Optimierungsverfahren und deren 
Eingliederung in die Methode wird jedoch zumeist nur sehr oberflächlich betrachtet. 
Am Beispiel einer Schaltwalzenaktorik eines DCT wurde in dieser Arbeit untersucht, 
inwiefern der Entwicklungsprozess von einer ganzheitlichen Formulierung und dem 
Einsatz von Optimierungsverfahren profitiert. Durch die Abstraktion des Schaltvor-
gangs wurde eine geeignete Modellierungsstrategie gefunden und ein Modell zur 
Gesamtsystemoptimierung sowie ein detailliertes Systemmodell zur Untersuchung der 
Regelungsstrategie aufgebaut.  
Für die Gesamtsystemoptimierung wurde auf Basis der Systemgleichungen ein geeig-
netes Optimierungsverfahren ausgewählt, das eine ganzheitliche Optimierung des 
Systems ermöglicht. In der Zielfunktion werden neben der Dynamik des Auslegevor-
gangs auch die Kosten des Systems berücksichtigt. Als Ergebnis der Optimierung kann 
dadurch eine Pareto-Front erzeugt werden, die die passende Auswahl einer Variante in 
Bezug auf die Anforderung des Getriebegesamtsystems ermöglicht. Neben den Werten 
der Design- und Zustandsvariablen werden auch die Sensitivitäten bestimmt, die zu 
einem besseren Systemverständnis führen und eine zielgerichtete Entwicklung des Sys-
tems erleichtern. Darauf aufbauend werden verschiedene Maßnahmen zur weiteren 
Verbesserung der Zielfunktionswerte betrachtet. 
Neben dem Auslegevorgang entfällt je nach Schaltvorgang ein erheblicher Anteil der 
Schaltzeit auf die Synchronisierung. In dieser Phase wird die Dynamik nicht durch das 
Design der Schaltaktorik, sondern durch die Regelungsstrategie beeinflusst. Basierend 
auf dem Stand der Forschung werden die überwiegend für hydraulische Systeme ent-
wickelten Strategien für die Schaltwalzenaktorik angepasst und zunächst simulativ 
untersucht sowie verglichen. Ergänzend wurde ein modularer und kompakter Schaltak-
torikprüfstand aufgebaut, um die Regelungsstrategien experimentell zu untersuchen. 
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Der Prüfstand bietet zudem die Möglichkeit Messgrößen zu ermitteln, die im Realsys-
tem nur schwer oder nicht zugänglich sind. Durch die Verwendung einer Regelung mit 
modellbasierter Sollwertvorgabe konnte während des Auslegevorgangs eine, in Bezug 
auf die optimale Steuerung, vergleichbare Dynamik erreicht werden. Für den Synchro-
nisierungsvorgang eignet sich für sportlich orientierte Schaltungen eine 
Positionsregelung, da gegenüber einer progressiven Strategie durch die konstante 
Schaltkraft die Synchronisierungszeit reduziert werden kann. Des Weiteren ist sie ro-
bust gegenüber Parameterschwankungen, einfach zu applizieren und weist nur geringe 
Komforteinbußen gegenüber einer progressiven Strategie auf. Ausstehend ist die Appli-
zierung der Strategien auf ein Prototypenfahrzeug, um diese überprüfen und für den 
Serieneinsatz weiterentwickeln zu können. 
Unter dem Aspekt der Elektrifizierung von Getrieben und der damit verbundenen Mög-
lichkeit auf Reibsynchronisierungen zu verzichten, werden Erweiterungsmöglichkeiten 
des Modells zur Gesamtsystemoptimierung betrachtet, um Schaltaktoriksysteme für die 
geänderten Anforderungen dieser Systeme zu entwickeln. Neben der konventionellen 
linearen Anwendung der Optimierung auf Basis der Schaltwalzenaktorik wird betrach-
tet, inwiefern sich der Ansatz einer multidisziplinären Mehrzieloptimierung in 
Kombination mit einer vorgeschlagenen Designmethode zur Einbindung in den Ent-
wicklungsprozess von mechatronischen Systemen eignet. Auf Basis einer 
Minimalkonfiguration und der Analyse der Optimierungsergebnisse kann durch einen 
iterativen Ansatz neben einem optimalen Systemdesign auch ein geeignetes Optimie-
rungsmodell ermittelt werden, wobei die Schaltwalzenaktorik als Referenz dient. Diese 
Methode wird abschließend in aktuelle Entwicklungsmethoden eingeordnet, um Poten-
zial zur Weiterentwicklung dieser Methoden durch die Verwendung von Optimierung 
und die ganzheitliche Betrachtung aufzuzeigen. 
Das Optimierungsmodell und die darauf aufbauende Methode sollen in Zukunft konkret 
zur Entwicklung von Schaltaktoriksystemen in elektrifizierten Getrieben eingesetzt wer-
den. Ergänzend sollte die Methode auch auf andere mechatronische Systeme 
angewendet und weiterentwickelt werden, um zukünftig eine bessere Verknüpfung der 
verschiedenen Domänen sowie klassischer Designmethoden und Optimierungsverfah-
ren zu erreichen.
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Anhang 
A - Verluste am Axiallager der Schaltwalze 
Verlustmoment am Axiallager: UT QR = ËÌÍ op⋅ÎÌÍ op[ ⋅  
Abtriebsmoment an der Schaltwalze: W}TVUW QR =  ⋅ Îop[ ⋅ tan hQR + !i  
Verlustkoeffizient: 
UT QR = W}TVUW QRt}TVUW QR = W}TVUW QRW}TVUW QR + UT QR = 11 + UT QRW}TVUW QR
= 11 +  QR ⋅   QRQR ⋅ tan hQR + !i 
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B - Optimierungsproblem der Gesamtsystemoptimierung 
min  } ⋅  + ~ ⋅  
s.t. #s n − #s nZ +  ⋅ Δ"  ΘTU] O ⋅  n,nZ −  ⋅ TUVW + 
[2 ⋅ ΘTU] O ⋅  h#s n + #s nZi = 0 
#s ª = 0 
#s Ut] − O QS ⋅ QS ≤ 0 
#n − #nZ +  ⋅ Δ"2 ⋅ h#s n + #s nZi = 0 
#ª = 0 
#Ut] − O QS ⋅ QS = 0 
ΔQS ⋅ QR QS − Δ#QR ≤ 0 
Vt − UT ⋅  O QS ⋅  ⋅  ≤ 0 
UT − UT z{t|} ⋅ tan hQRitan hQR + !i ⋅ 11 +   QRQR ⋅ tan hQR + !i = 0 
n,nZ −  ⋅ n,nZ − 2 ⋅  h#s n + #s nZi = 0 
ΘTU] O − ΘO + ΘXYZXYZ[ + ΘXY[XY[[ ⋅ XYZ[ + ΘQRO QR[ = 0 
XYe − O QR ⋅ iXYe TUÄO QR TUÄ = 0 
QR QS − 2tanhQRi ⋅ QR = 0 
O QS − QR QS ⋅ O QR = 0 
ΘQR − QR ⋅ QRr = 0 
 − z{t|} + ~ ⋅ O ⋅ O[ = 0 
ΘO − ΘO z{t|} +  ⋅ O ⋅ Or = 0 
 − z ⋅  ⋅ O ⋅ O = 0 
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 − z{t|} + Y ⋅ [ ⋅ OO[ + R~ ⋅ 
[O = 0 
O Vt ≤ O ≤ O  
O Vt ≤ O ≤ O  
QR Vt ≤ QR ≤ QR  
QR Vt ≤ QR ≤ QR  
Vt ≤ n,nZ ≤  
Vt ≤ n,nZ ≤  
Die Variablen #s n , #n, n,nZ sowie n,nZ sind Zustandsvariablen, die Variablen , O, O, QR, QR sowie O QR sind Designvariablen und die weiteren Variablen , , ΘTU] O, O QS, QR QS, UT, ΘO, XYe sowie ΘQR sind Hilfsvariablen des Optimierungs-
problems. Die Hilfsvariablen dienen einer einfacheren Formulierung des Problems. 
 
